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RÉSUMÉ
Des recherches récentes démontrent que les normes nord-américaines de construction et
de dimensionnement des ponts sous-estiment les efforts engendrés lors de collisions de
camions ou de barges avec un pont. La majorité des recherches sont menées par modé-
lisations, puisque l’étude d’une collision pleine échelle est très coûteuse. Afin de mener
des recherches au sujet des charges d’impact pour l’étude des mécanismes d’endommage-
ment ainsi que des méthodes de réhabilitation, il serait intéressant qu’une méthode d’essai
en laboratoire soit développée. Une façon innovatrice de reproduire ces charges serait de
procéder par des tests hybrides en temps réel avec un vérin hydraulique dynamique pour
l’application des charges. Or, les charges d’impact sont caractérisées en force et le contrôle
en force des vérins hydrauliques dynamiques en boucle fermée cause problème. La pro-
blématique est due à une faible stabilité de contrôle en boucle fermée ainsi qu’une faible
précision des charges appliquées. Ces problèmes peuvent être évités par l’ajout d’un méca-
nisme flexible entre le vérin et la structure à tester. La déflexion du mécanisme est utilisé
comme rétroaction pour contrôler le vérin. En connaissant la rigidité du mécanisme et en
contrôlant sa déflexion, un contrôle indirect en force peut être accompli selon la loi de
Hooke. Le projet présenté dans ce mémoire consiste à développer et à optimiser un tel
mécanisme d’une capacité de ± 50 kN. Son effet sur la stabilité et la performance de la
boucle de contrôle est étudié par modélisation et par essais en laboratoire, sa conception et
ses principes de fonctionnement sont décrits, son comportement sous sollicitation statique
et dynamique est analysé et discuté. Les résultats obtenus montrent l’excellent compor-
tement du prototype sous chargement statique et dynamique ainsi que l’amélioration des
performances de contrôle en force avec un vérin hydraulique.
Mots-clés : Impact, Collision, Essai hybride en temps réel, Pilier de pont, Force Control
Emulation Mecanism (FCEM), Mécanisme Émulateur de Contrôle en Force (MÉCF),
Contrôle en boucle fermée, Essai dynamique
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CHAPITRE 1
Introduction
1.1 Historique des évènements reliés aux collisions la-
térales
Depuis 1980, on recense de nombreux cas où des collisions de navires ou de camions contre
des ponts sont survenues en Amérique du Nord. Dans certaines circonstances, il n’y a
que des dommages mineurs qui sont engendrés sur la structure, tandis que dans d’autres
cas, il y a effondrement partiel ou total de la structure. La destruction d’un élément de
pont compromet gravement la sécurité des usagers du réseau de transport. En plus de
compromettre la sécurité, les dommages provoqués par les collisions engendrent des pertes
économiques. Le Tableau 1.1 recense plusieurs accidents mineurs ou majeurs reliés aux
charges d’impact (collisions latérales) avec des ponts au Canada ainsi qu’aux États-Unis.
Les cas présentés au Tableau 1.1 ne sont pas d’une extrême rareté. Une étude récente
aux États-Unis a été menée par deux chercheurs de l’Ohio State University [Wardhana
et al., 2003] sur les causes des défaillances des ponts entre 1989 et 2000. Ces chercheurs
ont classé en ordre d’importance ces causes. Des 503 défaillances répertoriées, les collisions
latérales contre des ponts arrive au deuxième rang avec un total de 12% du nombre de
défaillances. Les déficiences dues aux tremblements de terre sont en huitième position
avec 3,4%. Finalement, la première position est occupée par les défaillances dues aux
inondations avec un total de 53%.
Avant 1993, les normes de dimensionnement de ponts américaines et canadiennes ne dic-
taient pas de procédure de conception pour les collisions latérales d’un navire ou d’une
barge avec un pont. Ce n’est qu’après l’accident du Sunshine Skyway bridge à Tampa
Bay en Floride que l’American Association of State Highway and Transportation Officials
(AASHTO) a décidé d’inclure une procédure pour le dimensionnement contre les charges
d’impact pour assurer la sécurité des usagers de la route dans le guide Load and Resistance
Factor Design (LRFD) Bridge Design Specifications . Le Code canadien sur le calcul des
ponts routiers (CAN/CSA-S6-06) fournit aussi une procédure de calcul pour les charges
d’impact causées par les navires qui est tirée de l’AASHTO. Finalement, l’AASHTO et le
code CAN/CSA-S6-06 ont un article tenant compte des charges d’impact causées par la
collision d’un camion contre un pilier de viaduc.
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1.2 Problématique
En constatant les effets catastrophiques des charges d’impact présentés au Tableau 1.1, il
est d’une importance capitale d’étudier et d’approfondir les connaissances dans le domaine
des collisions latérales. Les normes de dimensionnement (AASHTO et CAN/CSA-S6-06)
suggèrent des méthodes empiriques pour quantifier le chargement lors de collisions et
elles suggèrent une application statique de ces charges. Or, les charges d’impact sont des
charges impulsionnelles qui engendrent des effets d’inertie liés à leur caractère dynamique.
Une courbe de force sur un très court intervalle de temps est propre à ce chargement.
Pour être en mesure d’étudier et de comprendre leurs effets dans les structures, une des
approches consiste à les reproduire en laboratoire. Une façon intéressante de les étudier
est de procéder par des simulations hybrides en temps réel. Ce type de simulation est une
technique expérimentale qui permet d’imposer à un élément critique de la structure la sol-
licitation dynamique résultant du comportement dynamique de l’ensemble de la structure
[Tremblay et al., 2009]. La composante étudiée est construite en laboratoire et le reste
de la structure est modélisé numériquement. Les charges dynamiques sont appliquées par
un déplacement imposé à l’élément réel à l’aide d’un vérin hydraulique. Les simulations
hybrides en temps réel sont largement utilisées pour l’étude des structures sous l’effet d’un
tremblement de terre. Les séismes sont caractérisés par des accélérogrammes, c’est-à-dire,
des courbes de l’accélération de la base en fonction du temps. Ces accélérogrammes sont
utilisés pour exciter l’ensemble de la structure numériquement. Par exemple, dans le cas
d’un pont où le pilier est reproduit en laboratoire, l’accélération est appliquée à la su-
perstructure qui est modélisée numériquement. À partir de la force d’inertie obtenue de
l’accélération de la masse de la superstructure, le déplacement à appliquer en tête du pilier
est calculé et la valeur correspondante est envoyée comme signal au vérin hydraulique afin
qu’il impose ce déplacement. Pour l’étude des structures sous des charges impulsionnelles,
la méthodologie des essais hybrides en temps réel ne peut être adaptée directement des
méthodes utilisées en génie parasismique. En effet, l’ensemble de la structure doit être
excité par l’application de la charge impulsionnelle sur l’élément reproduit en laboratoire.
Dans le cas des charges d’impact sur un pilier de pont, l’excitation doit être appliquée là
où la collision se produirait tel que montré à la Figure 1.1. Pour se faire, un deuxième
vérin hydraulique est nécessaire.
Les vérins hydrauliques sont généralement conçus pour imposer des déplacements à des
systèmes flexibles. Un débit d’huile est appliqué sur l’aire du piston produisant ainsi une
vitesse et un déplacement de la tige du vérin. En contrôlant le débit d’huile et en mesurant
le déplacement de la tige, un contrôle stable et précis en boucle fermée du déplacement
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Figure 1.1 Excitation d’un pilier de pont sous une charge impulsionnelle
du vérin est accompli sur une structure flexible. Par contre, pour des essais nécessitant
un contrôle en force des vérins hydrauliques, tel que pour les charges impulsionnelles,
l’utilisation d’une cellule de charge comme instrument de contrôle pose problème. La
cellule de charge est un élément très rigide placée en série avec la colonne d’huile du
vérin hydraulique qui est elle aussi, très rigide. Dans un tel système, la compressibilité
de l’huile se trouve à être l’élément flexible. Ceci a pour conséquence que le système
de contrôle possède une faible marge de gain. Une faible marge de gain implique que
le système est sujet aux instabilités et que la performance du système en est diminuée
[Robinson, 2000]. De plus, le signal de force mesuré par la cellule de charge est sujet au
bruit environnant provenant des vibrations du système ou des effets non-linéaires. Des
recherches dans le domaine de la robotique sur le contrôle en force de jambes de robots
ont mené au développement de ce qui s’appelle «vérin hydraulique en série élastique»
[Robinson et Pratt, 2000]. L’idée est de contrer le problème de précision et d’instabilité
du contrôle en force des vérins hydrauliques en ajoutant un mécanisme flexible composé
de ressorts entre le spécimen d’essai et le vérin hydraulique. En connaissant la rigidité
du mécanisme et en utilisant la déformation des ressorts comme variable de contrôle,
un contrôle virtuel en force du vérin peut être accompli puisque la force appliquée est
retrouvée avec la loi de Hooke.
L’objectif principal de ce projet consiste à concevoir, construire, caractériser et optimiser
un prototype du Mécanisme Émulateur de Contrôle en Force (MÉCF) d’une capacité de
±50 kN dans le but de construire un mécanisme pleine échelle d’une capacité de ±500 kN
d’ici quelques années. Dans ce mémoire, il est présenté dans un premier temps les méthodes
de calcul des charges d’impact de l’AASHTO et de la norme CAN/CSA-S6-06 ainsi que
les principaux constats des recherches qui sont menées actuellement dans le domaine des
charges d’impact. Aussi, un survol de la méthode des essais hybrides en temps réel ainsi
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que des recherches sur le contrôle en force des vérins hydrauliques est présenté. Un ar-
ticle soumis à la revue Experimental Mechanics explique la théorie de contrôle des vérins
hydrauliques, la conception du MÉCF, décrit le comportement du MÉCF sous divers char-
gements dynamiques et il compare les essais contrôlés en force à l’aide d’une cellule de
charge aux essais contrôlés avec le MÉCF. Finalement, une conclusion sur l’atteinte des
objectifs du projet et des annexes pertinentes au projet de recherche sont présentés.
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Tableau 1.1 Accidents impliquant les collisions entre un véhicule quelconque et une structure de pont
Endroit Pont Année Type de collision Dommages
Tampa Bay, Floride,
É.-U.
Sunshine Skyway 1980 Bateau de marchandise avec unpilier de pont
-35 morts
-397m de portée détruite
Bayou Canot, Alabama,
É.-U.
CSX railroad 1993 6 barges avec un pilier de pontet la superstructure
-47 morts
-103 blessés
-Déraillement d’un train de passagers
-Superstructure déplacée de 1.2m
Evergreen, Alabama,
É.-U.
Interstate 65 1993 Bétonnière avec un pilier deviaduc
-2 morts
-2 portées détruites
Port Isabella, Texas,
É.-U.
Queen Isabella
causeway 2001 4 barges avec un pilier de pont
-8 morts
-3 portées de 24.4m tombées dans l’eau
-2 portées adjacentes endommagées
Webber’s Falls,
Oklahoma, É.-U.
Interstate 40 2002 2 barges avec un pilier de pont
-14 morts
-5 blessés
-153m de portée détruite
-10.9$ millions en réparations
Texas, É.U. Interstate 45 2002 Camion remorque avec un pilierde viaduc
-1 mort
-Effondrement du viaduc
Big Spring, Nebraska,
É.-U.
Interstate 80 2003 Camion remorque avec un pilierde viaduc
-1 mort
-Effondrement du viaduc
Corpus Christi, Texas,
É.-U.
Tancahua Street 2004 Camion remorque avec un pilierde viaduc
-1 mort
-1 poteau de pilier détruit
Hays, Kansas, É.-U. Interstate 70 2006 Bras d’une pelle mécanique sur -Caisson de béton cisaillé sur tout son épaisseurun fardier avec la superstructure et sur la moitié de sa largeur
Portage, Manitoba,
Canada
Autoroute
Transcanadienne 2011
Équipement sur un fardier -Destruction de l’aile inférieure et de
avec la superstructure l’âme d’une des poutres en béton
Québec, Québec, Canada AutorouteLaurentienne 2011
Bras d’une pelle mécanique sur -Dommages à la structure
un fardier avec la superstructure inconnus
Québec, Québec, Canada Autoroute HenriIV 2011
Équipement sur un fardier et la
superstructure
-1 barre d’armature arrachée
-Dommages à la superstructure inconnus
Sainte-Julie, Québec,
Canada
Autoroute
Transcanadienne 2011
Camions hors normes avec la
superstructure
-Superstructure très endommagée
-Aucune accumulation de neige permise
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CHAPITRE 2
Revue de littérature
Dans ce chapitre, les procédures actuelles dictées par la norme CAN/CSA-S6-06 et par
l’AASHTO pour le calcul et l’application des charges d’impact sont tout d’abord décrites.
Il s’en suit une présentation des études menées afin d’évaluer les méthodes de calculs
normatives relativement à la quantification des charges d’impact ainsi qu’au type de char-
gement (statique / dynamique) qui est induit dans les structures. Ces recherches appuient
la nécessité de développer de nouvelles méthodes d’essais en laboratoire afin de les étudier.
Ensuite, la méthode d’essais hybrides en temps réel par sous-structure est sommairement
décrite puisqu’elle est l’objectif ultime suite à ce projet de recherche. Finalement, le fonc-
tionnement des vérins hydrauliques dynamiques ainsi que les méthodes employées pour le
contrôle en force de ces vérins qui sont au coeur de ce projet de recherche sont présentés.
2.1 Dimensionnement selon la norme CAN/CSA-S6-
06
Dans le but d’assurer la sécurité aux usagers du réseau routier, la norme canadienne sur le
calcul des ponts routiers (CAN/CSA-S6-06) présente des clauses pour le dimensionnement
des ponts soumis à des charges d’impact. Deux types de charges sont considérés : les charges
d’impact dues aux collisions par des navires et celles dues aux collisions avec véhicule.
2.1.1 Charges causées par la collision d’un navire
À la section 3.14 de la norme CAN/CSA-S6-06, les lignes directrices pour le dimensionne-
ment des piliers de pont contre les charges de collision causées par un navire sont données.
Cette clause est tirée de l’AASHTO GVCB-1 (Guide specifications and commentary for
Vessel Collision design on highway Bridges) qui a été établi en 1993. L’adaptation de la
norme CAN/CSA-S6-06 est le passage des unités impériales aux unités du système inter-
national (SI). Cette section n’est applicable que pour les voies maritimes ayant des navires
marchands à coque d’acier dépassant un tonnage de port en lourd (TPL) de 1000TPL.
Deux parties sont intéressantes pour le projet de recherche, car elles dictent la façon
d’analyser les efforts internes dans la structure ; ce sont la quantification de la charge et
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l’application de la charge. Les paragraphes suivants résument les procédures à utiliser pour
des impacts agissant sur des piliers et aussi sur la superstructure.
Force d’impact d’un navire avec une pile
La force de collision générée par un navire est donnée par la clause A3.3.5 (CAN/CSA-
S6-06) par l’Équation (2.1)
PS = (TPL
0.5)(
V
8.4
) (2.1)
où Ps est la force d’impact statique équivalente générée par le navire (MN), TPL est le
tonnage de port en lourd du navire (tonnes) et V est la vitesse de collision de conception
(m/s).
Afin de dimensionner la pile, les forces parallèles et perpendiculaires à l’axe de la voie
navigable doivent être considérées. La charge statique équivalente Ps (2.1) est appliquée
selon deux cas qui ne peuvent être simultanés. Lorsque le contact se fait parallèlement à
l’axe du chenal navigable, il faut considérer que 100% de la force d’impact PS est transmise
au pilier. Quand la collision est perpendiculaire à l’axe du chenal, la charge transmise
n’est alors que de 50% de PS. Les forces parallèles et perpendiculaires ne peuvent agir
simultanément.
Dans les deux cas, la force d’impact doit être appliquée selon deux exigences pour fournir la
résistance nécessaire. La première est lorsque la stabilité d’ensemble de la pile est étudiée.
Il faut alors que PS soit appliqué concentriquement au niveau moyen des hautes eaux
comme il est montré à la Figure 2.1.
Ensuite, pour que la pile soit capable de résister aux forces d’impact locales, la charge
PS doit être répartie uniformément sur le long de la proue du navire. L’inclinaison de la
Figure 2.1 Position de la force d’impact pour regarder la stabilité de la pile
dans son ensemble, CAN/CSA-S6-06
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proue ne doit pas être considérée lorsque la zone d’impact sur la pile est déterminée. La
Figure 2.2 schématise la façon de distribuer la charge.
Force d’impact causée par la proue sur la superstructure
Il a été montré dans le tableau 1.1 que les collisions ne surviennent pas uniquement au
niveau du pilier. Un impact qui implique la proue d’un navire avec l’ossature se calcule
différemment que celui causé par une collision sur un pilier. La norme canadienne des
ponts routiers recommande que cet impact soit calculé selon la clause A3.3.7.2 (2.2).
PBH = RBHPS (2.2)
où PBH est la force d’impact générée par la proue d’un navire sur une ossature exposée
(MN), RBH est le rapport de la hauteur de l’ossature exposée sur la hauteur totale de
la proue et PS est la force statique équivalente (MN). L’ossature exposée dans le facteur
RBH est définie comme étant le chevauchement vertical du navire et de l’ossature du pont
à l’intérieur de la zone d’impact.
Force d’impact causée par la passerelle d’un navire
La superstructure d’un pont peut aussi être sujette à une collision avec la passerelle (ti-
monerie) d’un navire. La force d’impact issue de cette collision est calculée selon la clause
A3.3.7.2 (2.3), où PDH est la force d’impact générée par passerelle (MN), RDH est un
facteur de réduction de 0.10 pour les navire de TPL dépassant les 100000 t ou le facteur
de réduction suivant
0.2− ( TPL
100000
)0.10
Figure 2.2 Application de la charge d’impact pour le dimensionnement local
de la pile, CAN/CSA-S6-06
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pour les navires ayant un TPL < 100000 t et PS est la force statique équivalent (MN).
PDH = RDHPS (2.3)
Force d’impact causée par le mât
La force d’impact due à la collision d’un mât de navire avec la superstructure du pont est
calculée selon la clause A3.3.7.3 (Équation 2.4)où PMT est la force d’impact générée par
le mât en (MN) et PDH est la force d’impact causée par la passerelle du navire (MN).
PMT = 0.10PDH (2.4)
2.1.2 Charge due à la collision d’un véhicule
La section 3.15 de la norme CAN/CSA-S6-06 dicte la procédure pour dimensionner une
pile de pont contre les charges d’impact dues à la collision d’un véhicule. Les valeurs pour
procéder au dimensionnement proviennent de la norme Allemande DIN 1072 de 1972.
La charge suggérée a été vérifiée en considérant la charge, des facteurs de performances
et la force d’impact maximale latérale suite aux essais avec un véhicule de 450 kN. Un
dimensionnement contre les charges de collision dues à un véhicule doit être fait si la pile
se trouve à une distance inférieure à 10m par rapport à la chaussée, et ce, même si des
glissières de sécurité protègent la pile. Si c’est le cas, une force statique de 1400 kN, qui
équivaut à la charge de collision du véhicule, doit être appliquée horizontalement à la pile à
une hauteur de 1,20m au-dessus du sol, et à 10 ◦ par rapport à la direction de déplacement
des véhicules. Si la pile est située à l’extérieur de 10m, il n’y a aucune considération.
2.2 Dimensionnement selon l’AASHTO LRFD bridge
design specification
La norme de l’AASHTO fournit une procédure pour le dimensionnement contre les charges
d’impact, tout comme la norme CAN/CSA-S6-06. Les procédures à suivre pour la concep-
tion contre les forces de collisions causées par les navires, les barges, les véhicules et les
trains sont données. Or, des différences existent entre ces deux codes. Avant de discuter
de ces différences, décrivons la norme de l’AASHTO.
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2.2.1 Forces de collisions dues à un navire
Le Code canadien sur le calcul des ponts routiers utilise la même méthode de dimension-
nement contre les charges de collisions dues à un navire que l’AASHTO et celle-ci a été
détaillée au point 2.1.1. La différence existante entre les deux codes est le type d’unités
utilisées, soit les unités impériales pour l’AASHTO et les unités du système international
pour le CAN/CSA-S6-06.
L’Équation (2.1) a été développée par [Woisin, 1976] en Allemagne de l’Ouest à la suite
de recherches pour obtenir de l’information sur les charges d’impact afin de protéger les
réacteurs nucléaires des navires contre les collisions dues à d’autres navires. Les données
recueillies proviennent de tests réalisés avec modèles de proue de bateau à l’échelle 1 :12
et 1 :7,5 qui étaient montés sur une rampe surélevée. Dans le bas de la rampe se trouvait
un modèle de coque de bateau avec laquelle la proue entrait en collision. Les courbes
de force d’impact en fonction du temps ont été générées et des équations empiriques en
ont été déduites. Il est noté dans le commentaire de l’AASHTO que les courbes obtenues
étaient imprécises vu les difficultés d’instrumentation. Or, l’AASHTO mentionne que les
résultats obtenus par [Woisin, 1976] concordent bien avec les recherches sur les collisions
entre bateaux menées par d’autre chercheurs internationalement [IABSE, 1983].
2.2.2 Forces de collision d’une barge sur un pilier
Dans la norme CAN/CSA-S6-06, la méthode pour calculer les forces de collision causées
par une barge n’est pas donnée. L’AASHTO propose la méthode suivante qui provient
des essais effectués par [Meier-Dörnberg, 1983] en Allemagne de l’Ouest. Il a effectué des
tests de chargement dynamiques sur le fond d’une barge en modèle réduit 1 :4,5 avec un
marteau d’impact, des essais de charges statiques sur le fond d’une barge à échelle 1 :6
à l’aide d’une presse et des analyses numériques. La barge standard européenne type IIa
utilisée est similaire à la barge standard «hopper» américaine. Les résultats obtenus de
ces tests démontrent que les différences entre les forces obtenues des essais dynamiques et
statiques étaient quasi inexistantes.
La force calculée à partir de l’article 3.14.11 est pour une barge standard «hopper». Puisque
cette partie de la norme américaine n’est pas présente dans la norme canadienne, les unités
sont impériales. Pour ce type de barge, la force équivalente statique est :
- si aB < 0.34 :
PB = 4.112aB (2.5)
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- si aB > 0.34 :
PB = 1.349 + 110aB (2.6)
où aB est la longueur de déformation de la proue de la barge (pieds) et PB est la force
d’impact statique équivalente générée par la barge (kips).
Afin de déterminer la longueur de déformation de la proue de la barge, il faut connaître
son énergie cinétique KE par l’Équation 2.7.
KE =
CHWV
2
29.2
(2.7)
KE est l’énergie cinétique (kips-pieds), W est le tonnage de la barge (tonne impériale),
CH est le coefficient de masse hydrodynamique et V est la vitesse d’impact (pieds/s).
Avec l’énergie cinétique, il est alors possible de calculer la longueur de déformation de la
proue de la barge par l’Équation 2.8.
aB = 10.2(
√
1 +
KE
5.672
− 1) (2.8)
La charge statique équivalente doit être appliquée selon les mêmes exigences mentionnées
au point 2.1.1. La Figure 2.3 illustre l’application de la charge.
2.2.3 Force de collision causée par un véhicule
Tout comme la norme CAN/CSA-S6-06, l’AASHTO a un article pour le dimensionnement
contre les charges d’impact causées par la collision d’un véhicule. Elle stipule que les piliers
à l’intérieur d’une distance de 10m (30 pieds) de la chaussée ou à une distance de 15,3m
(50 pieds) de la ligne de centre d’une voie ferrée doivent soit être protégés ou dimensionnés
Figure 2.3 Application de la charge statique équivalente selon l’AASHTO pour
une barge
2.2. DIMENSIONNEMENT SELON L’AASHTO LRFD BRIDGE DESIGN
SPECIFICATION 13
afin d’apporter la résistance nécessaire à la charge appliquée. Si le concepteur décide de
fournir la résistance nécessaire au pilier au lieu de le protéger avec un dispositif, une force
équivalente statique de 1800 kN doit être appliquée à une hauteur de 1.2m du sol. Il est
supposé que la charge agit dans n’importe quelle direction. La force pour les camions
provient des essais pleine échelle réalisés sur des glissières servant à rediriger des camions
de 360 kN et de différentes analyses de collisions impliquant des camions. La charge de
collision de 1800 kN d’un train est basée sur des analyses effectuées par [Beason, 1989]
qui n’ont pas été physiquement vérifiées. Généralement, la force est considérée comme
une charge concentrique pour les colonnes et les murs-piliers. Par contre, dans le cas des
murs-piliers, la charge peut être distribuée sur une aire convenable pour la structure et la
grosseur du véhicule. L’aire considérée doit être inférieure à 1.5m de largeur par 0.6m de
hauteur.
2.2.4 Différences entre le CAN/CSA-S6-06 et l’AASHTO
Même si la norme CAN/CSA-S6-06 se base fortement sur la norme de l’AASHTO, des
différences existent entre les deux codes. En effet, dans la norme CAN/CSA-S6-06, les
chargements dus aux barges et aux trains n’y sont pas. Aussi, pour les forces de collision
dues aux véhicules, l’AASHTO est plus conservatrice puisque la charge est plus élevée de
400 kN (1800 kN versus 1400 kN) par rapport à la norme de pont canadienne. De plus,
selon l’AASHTO, elle doit être appliquée dans la direction la plus critique tandis que pour
la norme CAN/CSA-S6-06, elle doit être appliquée selon un angle de 10 ◦.
2.2.5 Ressemblances entre le CAN/CSA-S6-06 et l’AASHTO
Des ressemblances existent entre les deux codes. La première, et la plus importante, est
l’utilisation de forces statiques équivalentes pour le dimensionnement. Deuxièmement, cer-
tains accidents dans le tableau 1.1 ont lieu entre la superstructure d’un viaduc et un char-
gement hors-norme sur un fardier. Il existe une clause pour les collisions entre certaines
parties d’un navire et la superstructure d’un pont, mais aucune pour la collision d’un char-
gement de camion avec la superstructure d’un viaduc. Ce point n’est aucunement abordé
dans les deux normes.
Le fait que les méthodes de dimensionnement dictées par l’AASHTO et le CAN/CSA-
S6-06 utilisent des méthodes empiriques pour effectuer la conception des piles de ponts
soulève des interrogations chez plusieurs chercheurs. Deux interrogations sont principale-
ment posées :
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- est-ce qu’utiliser les méthodes de quantification pour les charges prescrites mène à
des dimensionnements conservateurs ou non conservateurs ? ;
- est-ce qu’appliquer les charges de façon statique mène à un dimensionnement conser-
vateur ou non conservateur ?
La prochaine section présente les recherches actuelles ayant lieu sur la quantification des
charges d’impact dues aux collisions de barges avec des piliers de pont.
2.3 Recherches sur la quantification des charges d’im-
pact
Aux États-Unis, plusieurs chercheurs étudient la quantification des forces d’impact lors de
la collision d’une barge avec un pilier de pont afin de valider ou d’invalider les équations
empiriques pour les charges d’impact proposées par l’AASHTO. En effet, selon [Hendrix,
2003], les charges d’impact causées par les barges contrôlent souvent le dimensionnement
des nouveaux ponts aux États-Unis. De nouvelles procédures doivent être explorées afin
de mieux quantifier ce type de charge. Elle propose trois méthodes d’analyse numérique
différentes à ce sujet :
- modélisation par éléments finis utilisant un nombre élevé d’éléments (en haut de
plusieurs dizaines de milliers) étant capable de représenter le contact entre la barge
et le pilier et de localiser le flambement non linéaire sur la proue de la barge ;
- modélisation par éléments finis du pilier et modélisation de la barge comme étant
une masse reliée à un ressort non linéaire. Les caractéristiques du ressort non linéaire
proviennent des courbes force déformations de la proue calculées à l’aide d’un modèle
à haute résolution. Les deux modèles sont reliés l’un à l’autre par une force commune
qui est la force d’impact ;
- modélisation n’utilisant que deux degrés de liberté, soit la proue de la barge est
modélisée comme un ressort non linéaire relié à une masse et le pilier est modélisé
comme une masse reliée à un ressort non linéaire qui tient compte de la résistance
de la structure et du sol.
Plusieurs analyses sont effectuées avec chaque modèle pour différents niveaux d’énergies
cinétiques sur deux types de piliers : un considéré comme étant capable de reprendre les
charges d’impact à cause de ses dimensions et de sa rigidité et un autre n’étant pas capable
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de reprendre ce type de charge à cause de sa flexibilité. Le but est de voir l’effet de la
rigidité sur les déplacements au point d’impact.
Un test plein échelle a été réalisé sur l’ancien pont (maintenant démoli) St.George Island
Causeway Bridge et un des objectifs principaux de l’expérience réalisée par [Consolazio
et al., 2006] est de quantifier expérimentalement les charges d’impacts transmises lorsqu’il
y a collision entre un pilier et une barge afin de pouvoir comparer les valeurs données
par l’AASHTO. Tout comme dans les analyses de [Hendrix, 2003], plusieurs tests sont
conduits, et ce, à différents niveaux d’énergie cinétique.
Pour la quantification de la charge d’impact, les résultats des analyses numériques de
[Hendrix, 2003] corroborent les résultats obtenus du test pleine échelle de [Consolazio
et al., 2006]. Les résultats de leur recherche montrent que, pour une barge avec une faible
énergie cinétique, la charge d’impact calculée par la méthode de l’AASHTO est plus faible
que celle obtenue en réalité ou par modélisation numérique non linéaire. Or, lorsque la
barge possède une grande énergie cinétique, la charge d’impact calculée par la méthode de
l’AASHTO est plus élevée que celle obtenue en réalité ou par modélisation. [Consolazio
et al., 2006] explique que la méthode de l’AASHTO est conservatrice pour calculer la
charge d’impact lorsque l’énergie cinétique est élevée puisqu’elle surestime la charge à
laquelle la barge va se plastifiée. [Hendrix, 2003] et [Consolazio et al., 2006] concluent
que la méthode de l’AASHTO pour le calcul de la charge d’impact produit à la fois des
résultats conservateurs et non conservateurs et [Hendrix, 2003] suggère fortement que
l’analyse dynamique soit utilisée.
Pour les déplacements au point d’impact, [Hendrix, 2003] constate que la méthode de
l’AASHTO donne un déplacement plus grand que celui calculé avec la charge dynamique
pour le pilier construit contre les charges d’impact. Par contre, pour le pilier n’étant pas
conçu contre les charges d’impact, les déplacements maximums de l’analyse dynamique
sont plus grands que ceux de l’AASHTO pour une énergie cinétique plus basse. Sinon,
pour des énergies cinétiques élevées, les déplacements calculés à l’aide de la méthode de la
charge statique équivalente (AASHTO) sont beaucoup plus grands que ceux obtenus par
analyse dynamique. Cette différence est causée par une interaction dynamique significative
entre la barge et le pilier et du fait que la charge d’impact est de nature oscillatoire. En
effet, tout dépendant de la vitesse d’impact, du type de barge et de la rigidité du pilier, la
barge se déforme dans le domaine élastique à aller jusqu’à plastification de la proue. Une
fois l’acier plastifié, la barge continue de subir un chargement causant des déformations
dans le domaine plastique. Rendu à un certain point, il y a déchargement puisque la barge
décélère ou le pilier accélère plus rapidement due à la réponse de la structure à l’impact.
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Par la suite, si la barge entre en collision une fois de plus, le chargement va continuer et
la plastification va recommencer lorsque la force de plastification atteinte auparavant sera
rétablie.
Méthode de calcul numérique proposée pour les collisions entre une barge et
un pilier
[Consolazio et Cowan, 2005] proposent une méthode numérique efficace pour calculer le
comportement dynamique d’une collision entre une barge et un pilier de façon à ce que la
solution converge rapidement et que les utilisateurs puissent tenir compte de l’influence
de différents paramètres. Ces paramètres sont le type de barge, la masse de la barge, la
vitesse d’impact, l’angle de l’impact, la rigidité du pilier, la masse du pilier, la géométrie
du pilier ainsi que les conditions du sol. Le modèle à résolution moyenne de [Hendrix,
2003] est repris et les deux mêmes piliers sont utilisés. Ils utilisent un pilier de plus avec
des poteaux circulaires pour simuler l’angle d’impact.
Trois facteurs testés sont présentés, soit la rigidité du pilier, l’angle de collision et la masse
de la barge pour montrer comment la méthode proposée peut être utilisée pour analyser
la réponse du pilier selon différents facteurs.
Les résultats obtenus lorsque le paramètre de rigidité du pilier est étudié montrent que les
déplacements sont plus élevés pour un pilier non conçu pour les charges d’impact (plus
flexible). On remarque aussi que si le pilier est assez rigide pour entraîner une déformation
plastique de la barge, la charge générée après la plastification est plutôt constante. De
plus, l’étude des différents angles d’impacts utilisés sur un pilier dont les poteaux sont
circulaires montre que la charge produite est indépendante de l’angle de collision. Il est à
noter que le chargement produit serait différent pour une autre géométrie des poteaux.
Le troisième facteur testé est le facteur masse de la barge. Il est étudié en regardant la
charge produite sur un pilier lorsqu’il est happé par une barge chargée à pleine capacité et
lorsqu’il est happé par une série de barges chargées à pleine capacité (deux barges, unes en
arrière de l’autre). Le constat est qu’en doublant l’énergie cinétique par l’ajout d’une barge
chargée à pleine capacité, l’énergie de dissipation engendrée par la déformation plastique
de la proue de la barge est doublée. La réponse du pilier ne change donc pas puisque la
force appliquée est la même. Il est dit que la norme AASHTO ne tient pas en compte ce
phénomène.
Il est à noter que les recherches effectuées par [Hendrix, 2003],[Consolazio et Cowan, 2005]
et [Consolazio et al., 2006] ne tiennent pas compte de la superstructure au-dessus du
pilier. C’est-à-dire que la masse et la rigidité apportée au pilier par la superstructure ne
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sont pas incluses dans les modèles et les essais. En procédant ainsi, les forces d’impact
sont maximisées, les barges utilisées subissent une plus grande déformation inélastique et
les cycles cycles de chargement et de déchargement sont mieux distingués lors de l’impact
[Consolazio et al., 2006]. Les modèles qui ont été présentés servent à déterminer les courbes
de force en fonction du temps lors de l’impact. Ces courbes seront appliquées à des modèles
numériques pour déterminer la réponse structurale des piliers présenté à la prochaine
section.
2.4 Réponse structurale à une application dynamique
et statique des forces d’impact sur une structure
On a vu que des chercheurs s’intéressaient à la quantification des charges d’impact à la
section précédente pour valider si les équations statiques équivalentes de l’AASHTO étaient
représentatives de la réalité. D’autres chercheurs s’intéressent à savoir si une application
statique d’une charge d’impact, comme il est proposé dans les normes, est représentative
de la réalité ou si une analyse dynamique de la structure serait préférable. Des recherches
sur l’application statique des forces d’impact causées par la collision d’une barge avec un
pilier sont présentées.
Efforts internes du pilier produits sans superstructure
[Bui, 2005] analyse la réponse d’un pilier à l’application des charges d’impact de façon
statique, dynamique et selon l’AASHTO lorsqu’il y a une collision entre une barge et un
pilier. Il est à noter qu’il procède à ces analyses sans tenir compte de la superstructure. Les
résultats obtenus montrent qu’il y a une combinaison de réponses conservatrices et non
conservatrices avec l’analyse statique. [Consolazio et al., 2006] procède à un test pleine
échelle similaire avec une barge et un pilier de pont sans avoir la superstructure. Les
données obtenues de l’essai sont comparées à celles produites par une analyse statique.
Une combinaison de résultats conservateurs et non-conservateurs est constatée avec une
application statique des charges. La conclusion tirée par [Bui, 2005] est qu’une analyse
dynamique est fortement conseillée puisque les résultats varient selon les conditions de
chargement et qu’elle constitue un moyen plus rationnel de quantifier les efforts. Il suggère
que des modèles comportant la superstructure soient analysés afin de valider les résultats.
[Consolazio et al., 2006] conclut qu’il faut procéder à des analyses paramétriques couvrant
une plus grande portée pour les conditions d’impact par rapport à celles qui ont été
étudiées.
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Efforts internes du piliers produits avec la superstructure
L’amplification dynamique des efforts internes des piliers pont lors de collisions sont étu-
diées par [Davidson et al., 2010]. Ils procèdent à la modélisation numérique de 15 ponts de
la Floride et les soumets à différentes analyses statiques et dynamiques en tenant compte
de la superstructure. Deux forces sont utilisées pour les analyses statiques, soit la force sta-
tique équivalente provenant de l’AASHTO et la force maximale provenant de la courbe de
la force en fonction du temps f(t) lors de l’impact entre la barge et le pilier. Quatre types
de conditions d’impact sont considérés : faible énergie d’impact, énergie d’impact modérée,
forte énergie d’impact et énergie d’impact sévère afin de tenir compte des conditions de
navigations dans les chenaux.
Les résultats obtenus par [Davidson et al., 2010] sont similaires à ceux obtenus d’un des
tests pleine échelle effectué par [Consolazio et al., 2006]. Les forces s’opposant à la charge
d’impact sont dans les deux cas les forces d’inertie du pilier, le cisaillement des pieux,
l’amortissement à la tête des pieux et la force de cisaillement entre la tête du pilier et la
superstructure.
Pour tous les tests et analyses effectués dans les deux cas, les efforts prédits par les ana-
lyses dynamiques sont notamment plus élevés que ceux obtenus des analyses statiques.
Les résultats de [Consolazio et al., 2006] montrent que les efforts de cisaillement, les mo-
ments maximums dans les poteaux et le cisaillement maximal entre la tête du pilier et la
superstructure calculés avec f(t) ne représentent que 26%, 27% et 28% respectivement
des efforts obtenus lors du test plein échelle. Lorsque la méthode de l’AASHTO est uti-
lisée, ces valeurs diminuent à 20%, 21% et 22% respectivement des valeurs obtenues du
test plein échelle. Les résultats obtenus des analyses numériques dynamiques de [David-
son et al., 2010] sont séparés en trois catégories d’amplification des efforts internes, soit
l’amplification causée par l’inertie de la superstructure lorsque la barge entre en contact
avec le pilier, l’amplification due à l’oscillation libre et l’amplification due à un mixte entre
l’effet d’inertie de la superstructure et l’oscillation libre. Pour ce qui est de l’amplification
causée par l’inertie de la superstructure, le cisaillement et le moment maximal dans le
pilier ainsi que l’amplification du cisaillement à la fondation est en moyenne 2 à 3 fois plus
élevé que celui prédit par analyse statique. Lorsque la structure se retrouve en oscillation
libre, les déplacements sont amplifiés de 22 à 35 fois par rapport à ceux obtenus lors de
l’analyse statique. Finalement, le cisaillement et le moment dans le pilier sont amplifiés
par un facteur plus grand que deux en général pour l’amplification due à l’effet mixte de
l’effet d’inertie et de l’oscillation libre. [Consolazio et al., 2006] et [Davidson et al., 2010]
expliquent que ces différences entre l’application statique de la charge d’impact par rap-
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port à une application dynamique sont causées par les effets d’inertie de la superstructure
qui ne peuvent être perçus par une analyse statique. L’effet de masse ainsi que la rigidité
de la superstructure restreignent le déplacement de la tête du pilier augmentant ainsi la
déformation et les efforts dans le pilier. Ils concluent que la prédiction de la réponse dy-
namique des piliers à une charge d’impact est plus grande que la prédiction statique des
efforts et que la prédiction statique des efforts par la méthode de l’AASHTO. Un dimen-
sionnement sécuritaire devrait toujours tenir compte des effets de rigidité et de masse de
la superstructure.
On constate que les effets de masse et de rigidité de la superstructure entraînent un
comportement totalement différent entre le pilier seul et le pilier avec la superstructure.
En effet, les conclusions tirées des analyses de [Bui, 2005] pour les efforts transmis à
la fondation sont différentes de celles obtenues par [Davidson et al., 2010]. [Davidson
et al., 2010] obtient des efforts transmis à la fondation de 2 à 3 fois plus grand que ceux
obtenus par analyses statiques, ce qui vient confirmer que l’application statique des charges
d’impact produit des dimensionnements non conservateurs.
Les études menées sur la réponse structurale des piliers lors de charge d’impact démontrent
la necessité de développer des essais en laboratoire afin d’étudier d’avantage les réponses
structurales dues aux charges d’impact dans le but d’améliorer les normes actuellement en
vigueur. De nouvelles techniques d’essais avant-gardistes permettent l’étude en laboratoire
d’élément structural et l’une d’elle, l’essais hybride en temps réel par sous-structure, est
la méthode priviligiée dans ce mémoire.
2.5 Essais hybrides en temps réel par sous-structure
Maintenant qu’un portrait sommaire du comportement dynamique des piliers est établi, il
faut alors regarder comment reproduire les charges d’impact en laboratoire. Les principaux
critères recherchés pour reproduire les charges d’impact sont la fiabilité des tests, leur
reproductibilité, la grosseur de l’élément qu’il est possible de tester, le coût des tests et
finalement, l’aspect sécuritaire des essais.
Un type de test récemment développé, grâce à la puissance de calcul des ordinateurs et
des algorithmes d’intégration disponibles aujourd’hui, est l’essai hybride en temps réel
par sous-structure. La méthode consiste à prendre un élément structural sur lequel on
veut analyser des comportements locaux et de le construire en laboratoire. Cet élément
est appelé sous-structure physique. Le reste de la structure, appelée sous-structure numé-
rique, est modélisé par ordinateur puisque le comportement de la structure est prévisible
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[Williams, 2007]. L’objectif est alors d’imposer à la sous-structure physique les forces et les
déformations qu’elle subirait lorsque le reste de la structure est soumise à un chargement
dynamique. Un système de communication en boucle fermée est utilisé pour relier la sous-
structure physique à la sous-structure numérique. Les deux sous-structures sont reliées
entre elles avec un point d’interface où les déplacements calculés à chaque incrément de
temps dans la sous-structure numérique sont appliqués à l’aide d’un vérin hydraulique à
la sous-structure physique. Les forces résultantes sont mesurées par la suite et envoyées au
modèle numérique comme données entrantes pour la prochaine étape d’analyse en temps
réel. La Figure 2.4 représente la boucle de contrôle pour des essais hybrides en temps réel.
La boucle de contrôle à la Figure 2.4 s’explique comme suit. Généralement, une force
excitatrice tel un séisme est appliquée à la sous-structure numérique [Williams, 2007]. Le
modèle numérique calcule alors le déplacement que le vérin hydraulique doit appliquer
à la sous-structure physique, et ce, pour un premier pas de temps. Ce déplacement est
le déplacement désiré ddes. Le vérin applique le déplacement sous les commandes d’un
contrôleur PID (Proportional Integral Diﬀerential). Le système contrôleur PID /vérin agit
comme système de transfert. Or, le déplacement appliqué dact par le vérin n’est souvent pas
le même que celui désiré puisque les systèmes de transferts sont imparfaits et ils induisent
des erreurs de temps et d’amplitude. Il y a alors une compensation qui est appliquée au
déplacement désiré par une commande de déplacement dcom dans la boucle interne de
contrôle aﬁn de diminuer la divergence entre le déplacement appliqué et le déplacement
désiré. À la ﬁn, les forces de résistances générées par l’application de dact sont envoyées à la
sous-structure numérique comme force qui doit être ajoutée à la force excitatrice d’entrée
pour le prochain incrément de temps. [Williams, 2007] spéciﬁe que la vitesse d’exécution de
la boucle de contrôle est fonction de la dynamique du système testé, du contenu fréquentiel
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Charge
d’entrée
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Rétroaction en déplacement
ddes dcom dact
Système de transfert
Figure 2.4 Boucle de contrôle - Essai hybride en temps réel adapté de [Williams,
2007]
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de la charge d’entrée et de la complexité numérique du modèle qui doit être résolu à chaque
incrément de temps. Il ajoute que pour simuler efficacement la réponse dynamique à un
tremblement de terre, la boucle de contrôle doit se faire en moins de 10ms.
Les caractéristiques essentielles pour réaliser un test hybride en temps réel sont d’avoir une
résolution rapide des modèles numériques, une application rapide et efficace des charges
sur l’élément testé et un système de contrôle et de communication robuste et efficace
[Williams, 2007].
[Williams, 2007] mentionne que différents procédés sont impliqués dans les tests hybrides
en temps réel et ces derniers doivent être synchronisés. Le modèle numérique peut être
complexe et non-linéaire, et il nécessite de grands incréments de temps appelé « incré-
ments de temps principaux » afin d’obtenir la solution en temps réel. Du côté du vérin
hydraulique, son contrôle nécessite de courts pas de temps, appelés « sous-incréments »
de manière à ce que le vérin hydraulique se déplace de façon régulière et que sa vitesse
et son accélération soient contrôlés précisément. L’auteur dit aussi que les incréments de
temps principaux sont de l’ordre de 5 à 10ms et les sous-incréments de temps sont aux
alentours de 0.2ms.
Il faut aussi faire attention au délai de réponse du système tel que mentionné par [Williams,
2007]. Les imperfections du système de transfert peuvent faire en sorte que plusieurs
millisecondes s’écoulent avant d’obtenir le déplacement dicté par le modèle numérique.
Pour des modèles complexes, des instabilités peuvent être engendrées et la simulation
peut être instable. La procédure suivante donnée par [Williams, 2007] dicte la façon de
faire afin de palier ces problèmes :
1. la sous-structure numérique est résolue par un algorithme approprié pour donner le
déplacement du vérin hydraulique désiré au prochain incrément de temps principal
dn+1des ;
2. un lissage de courbe est effectué et il est basé sur les déplacements présents et passés ;
3. la courbe obtenue est utilisée afin d’extrapoler une valeur de déplacement à un temps
égal au temps de délai estimé du vérin hydraulique pour donner la commande de
déplacement dn+1com ;
4. la même courbe est utilisée pour interpoler la valeur de dcom pour les sous-incréments.
Cette valeur est envoyée au contrôleur de la boucle interne avec la position actuelle
du vérin dact ;
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5. l’étape 4 est répétée pour chaque sous-incrément jusqu’au prochain incrément de
temps principal. Une stratégie multitâche est implémentée sur la carte avec une
priorité donnée aux tâches des sous-incréments de temps et les tâches des incréments
de temps principaux s’exécutent durant le temps libre entre les tâches des sous-
incréments.
Deux autres processus sont cruciaux afin d’avoir une performance stable et un test en temps
réel précis. Ce sont le choix de la méthode de solution pour la sous-structure numérique
et la stratégie de compensation du système de transfert. Ces processus sont décrits par
[Williams, 2007] de la façon suivante.
Les méthodes d’intégration numériques utilisées pour résoudre les équations du mouvement
doivent être rapides pour être exécutable en temps réel tout en étant stable et précises.
Les méthodes disponibles sont qualifiées en trois catégories :
- solutions numériques complètes comme la méthode des différences centrées ou la
méthode de Newmark ;
- méthode de solution numérique implicite avec une cible explicite comme la méthode
« operator splitting » ;
- méthode de solution numérique implicite par un « Direct sub-step feedback ».
Le choix de la méthode d’intégration dépend de la complexité du modèle, du pas d’inté-
gration voulu, de la stabilité de la méthode et des effets numériques (comme l’amortisse-
ment des hautes fréquences). Ces méthodes peuvent être trouvées dans la littérature. Par
exemple, [Bursi et al., 2010] donne une procédure d’intégration implicite linéaire.
Pour le système de transfert, il faut utiliser une boucle externe de compensation pour
éliminer les erreurs de temps et d’amplitudes induites. Un compensateur a deux compo-
santes, soit une méthode de prédiction (forward prediction) qui vise à atteindre la précision
par une extrapolation en assumant que le délai et l’erreur d’amplitude sont connus, et un
programme d’estimation de la performance (performance estimation) dans lequel le délai
et l’erreur d’amplitude sont estimés plus précisément à mesure que le test avance. Les
méthodes de prédiction peuvent être polynomiales exactes, moindres carrés, accélération
linéaire et l’extrapolation de Laguerre. La méthode d’estimation de la performance peut
être obtenue en essayant de mesurer le délai directement ou en déduisant un délai entre le
déplacement voulu et le déplacement actuel.
Dans le cas des essais sur les charges d’impact, la force excitatrice serait appliquée à
la sous-structure réelle au lieu de la sous-structure numérique, et ce, à l’aide d’un vérin
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hydraulique fixé à un poteau du pilier. Donc, ce type d’essai nécessite le contrôle en force
d’un vérin hydraulique.
2.6 Stratégies de contrôle en force des vérins hydrau-
lique dynamiques
Les vérins hydrauliques dynamiques (vérins hydrauliques) sont généralement conçus pour
être contrôlés en déplacement. Pour effectuer un contrôle en force précis et fiable des
vérins hydrauliques, des stratégies de contrôle doivent être utilisées afin de contourner ce
problème. Deux stratégies en particulier sont présentées.
La première méthode provient du monde de la robotique et elle est appelée « Series
elastic actuator » ou vérin hydraulique en série élastique. Ils sont utilisés pour le contrôle
en force des membres des robots qui sont actionnés soit par des vérins hydrauliques ou
des moteurs électriques. Un vérin hydraulique en série élastique est un vérin muni d’un
dispositif de ressorts entre l’extrémité du vérin et le point d’application de la charge.
La Figure 2.5 donne un exemple d’un vérin hydraulique en série élastique. En mesurant
la déflexion des ressorts directement à l’aide d’un potentiomètre linéaire et en l’utilisant
comme rétroaction, un contrôle en force est obtenu. La loi de Hooke stipule que la F = kx
où F est la force, k est la rigidité du mécansime et x est la déflexion des ressorts. En
envoyant une commande de déflexion des ressorts correspondant à x = F/k, le contrôle
en force est accompli. Le type de ressort utilisé est un « compression die spring » conçu
pour des applications nécessitant d’importantes charges statiques, des charges d’impacts
et où une durée de vie maximale en fatigue est requise.
[Robinson, 2000] explique que l’utilisation de cellule de charge comme instrument de ré-
troaction a amélioré grandement le contrôle en boucle fermée des vérins hydrauliques. Par
contre, ces capteurs ont plusieurs inconvénients pour le contrôle en force. Il explique que
les cellules de charges sont conçues pour être le plus rigide possible. En ayant une cellule
de charge rigide mise en série avec un vérin hydraulique possèdant des colonnes d’huiles
très rigides, il en résulte un gain élevé en boucle ouverte du vérin hydraulique. De faibles
gains de contrôle sont alors nécessaires pour maintenir la stabilité du vérin et un faible
gain de contrôle est souvent relié à une faible performance du vérin en boucle fermée.
Aussi, dû à la rigidité de la cellule de charge, le système ne peut supporter les chocs et ne
peut filtrer la friction ainsi que d’autres non-linéarités propres au système. Les avantages
qu’apporte l’utilisation d’un vérin hydraulique en série élastique tel que mentionné par
[Robinson, 2000] est qu’il agit comme un instrument de mesure flexible qui réduit le gain
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du sytème de contrôle en boucle fermée. La marge de gain pour le système de contrôle se
trouve augmentée et l’utilisation de gains de contrôle plus élevés est alors possible tout en
assurant la stabilité du système. Le vérin hydraulique en série élastique se trouve alors à
avoir une faible impédance, à être tolérant aux chocs et les effets des non-linéarités sont
grandement réduites produisant ainsi une charge précise et fiable. La capacité du vérin
hydraulique utilisé était de 2 kN pour essais effectués.
La deuxième méthode suggèrée par [Sivaselvan et al., 2008] est basée sur l’utilisation d’un
mécanisme flexible tel que suggéré par [Robinson, 2000] et [Pratt et Robinson, 2002],
mais avec l’ajout d’une compensation en déplacement. L’addition d’une compensation en
déplacement provient du fait que la méthode des vérins hydrauliques en série élastique
n’est que pour des essais à l’extérieur de la fréquence de résonance du spécimen testé.
L’idée amenée par [Sivaselvan et al., 2008] est d’utiliser deux boucles de contrôle : 1) une
première boucle interne avec un contrôleur PID contrôlant le déplacement du vérin, et 2)
une boucle externe anticipant la réponse du spécimen testé. Le rôle de cette boucle externe
est de compenser pour dynamique de la boucle interne lorsque le spécimen arrive à la
résonance. Aussi, au lieu d’utiliser directement la déflexion des ressorts comme variable de
contrôle, le contrôleur utilise le déplacement correspondant au déplacement de la structure
plus la déflexion des ressorts. La capacité du vérin hydraulique utilisé pour les essais était
de 1 kN.
Pour le projet d’étude présenté, l’idée est d’utilisé un mécanisme similaire à celui utilisé
pour les vérins hydrauliques en série élastique. [Robinson, 2000] suggère des critères de
conception et une explication plus approfondie de ses travaux est décrite dans les prochains
paragraphes.
Modélisation du vérin hydraulique en série élastique
[Robinson et Pratt, 2000] et [Robinson, 2000] utilisent le modèle présenté à la Figure
2.6. Le système a pour entrée le débit d’huile Q régulé par la servovalve (instrument qui
contrôle le débit d’huile allant dans les chambres du vérin hydraulique de chaque côté du
piston) et une position initiale du ressort x0. La servovalve est modélisée avec une fonction
de transfert de premier ordre en assumant que le vérin n’est pas saturé (i.e. force maximale
non sollicitée). Le débit est fonction du courant d’entrée dans la servovalve (Équation 2.9).
Q(s) =
Kv
τvs+ 1
i (2.9)
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Figure 2.5 Représentation du prototype pour le vérin hydraulique en série élas-
tique utilisé par Robinson [Robinson, 2000]
oùKv est le gain de la valve reliant le courant électrique au débit du fluide, τv est la contante
de temps du premier ordre de la servovalve, s est la variable de Laplace (s = σ + ωj) et i
est le courant électrique.
Les aires des pistons changent selon le côté pressurisé du piston. Puisqu’elles sont similaires
et qu’il faudrait chager le ratio de transmission du fluide pour tenir compte de la différence,
l’aire du piston est considérée la même de chaque côté. Les ressorts de constante ks dans
le modèle agissent linéairement dans les deux directions puisqu’ils sont précontraints. La
force dans les ressorts, Fl , est fonction de deux variables soit le débit provenant de la
servovalve, Q, et xl la position relative de la charge comme le montre l’Équation 2.10.
Fl(s) =
ks(
Q
A
)− xls
s
(2.10)
où Fl(s) est la force dans le ressort, A est l’aire du piston et xl est la position de la charge.
Le vérin est contrôlé en force en mesurant la déformation du ressort qui donne la force
réelle appliquée. Un contrôleur PI (proportional integral controller) contrôle l’erreur à
l’aide d’une boucle de contrôle avec un gain proportionnel K et un gain intégral Ki.
La servovalve est contrôlée par un courant qui lui est envoyé. Ce courant est calculé selon
la force désirée et la force réelle agissant sur le système. L’Équation 2.11 donne la relation
contrôlant la servovalve.
i = K(1 +
Ki
s
)(Fd − Fl) (2.11)
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où Fd est la force désirée.
À partir des Équations 2.9, 2.10 et 2.11, il est possible d’exprimer la force qui agit sur le
système, c’est-à-dire la force agissant dans les ressorts. Deux cas sont alors étudiés, un cas
où la charge appliquée est sur un objet ﬁxe, c’est-à-dire lorsque xl = 0m. Le deuxième
cas regardé est lorsque la force de sortie est égale à zéro (Fl = 0N). Deux fonctions de
transfert sont déterminées à partir de ces deux cas et ils déﬁnissent les caractéristiques
linéaires du vérin hydraulique en série élastique.
Lorsque la charge est appliquée sur un objet ﬁxe (cas #1), le rapport entre la force réelle et
la force désirée est donnée par l’Équation 2.12. Lorsque la fréquence est faible, la fonction
de transfert est égale à zéro et lorsque la limite de la fréquence tend vers l’inﬁnie, la
fonction de transfert égale zéro.
Fl(s)
Fd(s)
=
ksKKiKv(
s
Ki
+ 1)
As2(τvs+ 1) + ksKKvs+ ksKKiKv
(2.12)
Lorsque la charge voulue est de 0N (cas #2) et que l’extrémité du vérin est libre de bouger,
aucune impédance n’est présente. La fonction de transfert est alors celle donnée à l’Équa-
tion 2.13. L’impédance à faible fréquence est égale à zéro. C’est la propriété recherchée
pour faire en sorte que le vérin hydraulique reste insensible aux positions d’entrées. À de
hautes fréquences, la fonction de transfert est égale à ks.
Fl(s)
xl(s)
=
ksAs
2(τvs+ 1)
As2(τvs+ 1) + ksKKvs+ ksKKiKv
(2.13)
Analyse du modèle fait par [Pratt et Robinson, 2002] et [Robinson, 2000]
Les propriétés du vérin hydraulique dominent la réponse lorsque ce dernier opère à la force
et à la puissance de saturation limite de la servovalve. Le débit maximum du ﬂuide dans
le vérin est alors donné par l’Équation 2.14. Il est à noter que cette équation néglige la
Q
i
Fl x l
Vérin hydraulique Ressort ks
A
Figure 2.6 Modélisation du vérin hydraulique en série élastique, adapté de
[Robinson, 2000]. La ﬂèche représente la direction du déplacement xl.
2.6. STRATÉGIES DE CONTRÔLE EN FORCE DES VÉRINS HYDRAULIQUE
DYNAMIQUES 27
pression de retour.
Q = C
√
Ps − Fl
A
(2.14)
où C est la constante de la servovalve et Ps est la pression hydraulique fournie.
Par contre, l’Équation 2.14 est difficile à utiliser dans une analyse linéaire. Afin de mieux
comprendre les effets qu’ont les ressorts sur une plage de force élevée du vérin hydraulique,
un comportement linéaire du profil de saturation de la servovalve entre le débit et la
pression est supposé. L’Équation 2.15 donne la relation simplifiée du débit.
Q = Ksat(Ps − Fl
A
) (2.15)
où Qo est le débit maximal de la servovalve et Ksat est Qo/Ps.
En remplaçant Q dans l’Équation 2.10, la force maximale dans le ressort suit un profil
de bande passante de premier ordre (Équation 2.16). À de faibles fréquences, le système
peut atteindre la force maximale de sortie donnée par la pression multipliée par l’aire du
piston. Par contre, la capacité du vérin hydraulique diminue rapidement après la fréquence
de coupure définie à l’Équation 2.17. Les auteurs soulignent que la sélection de la fréquence
de coupure est critique pour la performance du vérin hydraulique en série élastique.
Flmax
PsA
=
1
A2
ksKsat
s+ 1
(2.16)
ωo =
ksKsat
A2
(2.17)
où ωo est la fréquence de coupure.
Dans le but de généraliser les équations et d’analyser les effets de différents paramètres,
les équations de transferts sont écrites sous forme adimensionnelle. Pour se faire, les pa-
ramètres sont normalisés à la fréquence de coupure :
- variable de Laplace normalisée :
S =
s
ωo
(2.18)
- placement du zéro normalisé sur l’axe réel négatif dû au terme intégral du contrôleur :
I =
Ki
ωo
(2.19)
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- la constante de temps normalisée du premier ordre de la servovalve (mesure de la
rapidité de la servovalve par rapport à la saturation de la bande passante) :
V =
1
τvωo
(2.20)
- le gain de boucle normalisé déterminé par le ressort, de la dimension du cylindre, du
gain de la valve et le gain du contrôleur :
κ =
ksKKv
Aωo
(2.21)
À l’aide de ces paramètres, les fonctions de transfert peuvent être réécrites comme suit :
- Lorsque la charge est appliquée sur un point fixe (cas#1) :
Fl(S)
Fd(S)
=
κV (S + I)
(S + V )S2 + κV S + κIV
(2.22)
Lorsque la charge désirée égale à zéro (cas #2) :
Fl(S)
ksxl(S)
=
(S + V )S2
(S + V )S2 + κV S + κIV
(2.23)
Il est à noter que l’Équation 2.23 a été normalisée à la constante du ressort.
Généralement, l’impédance devrait être la plus petite possible. Deux manières peuvent
être utilisées afin de réduire l’impédance :
1. Augmenter le gain de contrôle ;
2. Diminuer la raideur du ressort.
Sélection des composants du vérin hydraulique en série élastique
Un vérin hydraulique en série élastique est construit à partir de cinq composantes princi-
pales, soit la servovalve, le piston, le ressort, le capteur et le contrôleur. Le choix du ressort
est la partie du système qui requiert une attention toute particulière.
Les auteurs mentionnent que les effets de stiction et de friction sur le vérin hydraulique sont
virtuellement éliminés. Un potentiomètre linéaire est utilisé pour mesurer la déformation
du ressort afin de fournir une mesure précise et rapide.
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Le choix de la raideur du ressort est basé selon la plage d’opération voulue, soit une grande
force nécessitant une raideur de ressort élevée et l’impédance qui nécessite une raideur de
ressort faible. La procédure suggérée est la suivante :
1. Choisir la servovalve, le piston et la source de pression selon la force, la vitesse et la
puissance requise pour la tâche voulue ;
2. Définir une fréquence de coupure acceptable pour la limite supérieure de la plage
d’opération du vérin. Puisque les caractéristiques de la servovalve, de l’aire du piston
et de la raideur des ressorts déterminent sa valeur, ωo détermine la limite inférieure
pour la raideur du ressort ;
3. Définir une impédance minimale acceptable correspondant à l’application voulue.
Cette valeur définit la limite supérieure pour la raideur du ressort ;
4. Choisir le ressort entre les limites définies en 2 et en 3. Les Équations adimension-
nelles servent de guide pour savoir s’il faut augmenter ou diminuer ks et quels effets
cela va avoir sur le système.
Les conclusions tirées par les auteurs sont que les résultats des tests concordent bien
avec les modèles mathématiques. Finalement, il est mentionné que les vérins hydrauliques
peuvent atteindre des forces maximales élevées, une vitesse maximale moyenne et un bon
contrôle du positionnement.
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Contribution au document :
L’article présenté résume le coeur du projet de recherche qui est la conception, la
construction, la validation et l’optimisation d’un mécanisme pour le contrôle en force
des vérins hydrauliques. Le mécanisme développé et étudié est nommé Mécanisme
Émulateur de Contrôle en Force (MÉCF). La théorie nécessaire sur le contrôle en
force des vérins hydrauliques dynamiques est expliquée et des modèles mathéma-
tiques aidant à la compréhension du problème et de la solution sont développés.
Les critères de réussite du mécanisme sont fixés, ses principes de fonctionnement
sont expliqués et sa conception est décrite en détail. Le processus expérimental pour
évaluer le comportement du mécanisme est défini et les résultats sont analysés. L’at-
teinte des critères de réussite selon les résultats est discutée et l’utilité du MÉCF
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pour le contrôle en force est évaluée. Finalement, l’amélioration de la performance
de la boucle de contrôle du vérin hydraulique avec le MÉCF est validée à l’aide des
modèles mathématiques développés et des essais en laboratoire.
À titre de support complémentaire, des schémas supplémentaires sont présentés à
l’annexe A afin d’approfondir la compréhension du fonctionnement mécanique du
MÉCF.
Résumé français :
Les vérins hydrauliques dynamiques sont généralement utilisés pour tester des sys-
tèmes flexibles. De ce fait, ils possèdent une meilleure performance lorsqu’ils sont
contrôlés en déplacement. Par contre, pour des essais structuraux nécessitant un
contrôle en force, une faible précision ainsi qu’une faible stabilité de la boucle de
contrôle posent problème. Ces problèmes peuvent être évités en contrôlant en dépla-
cement un mécanisme dit flexible placé entre le vérin hydraulique et la structure à
tester. Dans cet article, une version optimisée d’un prototype de mécanisme flexible
est présentée et son comportement sous divers cas de chargements statiques et dy-
namiques est défini. Ses effets sur la marge de gain de la fonction de transfert du
système sont présentés et comparés à une fonction de transfert typique d’un contrôle
en force avec une cellule de charge. Les principes de fonctionnement du prototype
d’une capacité de ± 50 kN sont expliqués et sa performance sous divers scénarios de
chargements sont analysés et discutés.
Abstract :
Hydraulic dynamic actuators are typically designed for testing mechanically com-
pliant systems, and therefore, achieve better performance in a displacement control
loop. However, for structural testing purposes involving force time histories, poor ac-
curacy and stability of the force control loop inherent to these loading devices often
poses problems. These problems can be avoided by adding a mechanically compliant
device between the plant and the actuator. The device’s deflection is used as the
feedback to control the actuator displacement. By knowing the device’s rigidity and
by controlling it’s deflection, an indirect force control is achieved by use of Hooke’s
law. In this paper, an optimized device prototype of such a device is presented and
its static and dynamic performances are accessed using various input force signals.
Its effects on the gain margin of the system open-loop transfer function are analy-
sed and compared to a typical load cell force control loop. The working principle of
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the studied ±50 kN capacity prototype is explained and its performances in various
testing situations are discussed.
3.2 Introduction
Hydraulic actuators are typically designed for testing mechanically compliant systems,
and therefore achieve better performances in a closed-loop displacement control. However,
for structural testing purposes involving force time histories, poor accuracy and stability
of the closed-loop force control inherent to these loading devices often causes problems.
These problems can be avoided by adding a mechanically compliant device between the
plant and the actuator. The device’s deflection is used as feedback to control the actua-
tor’s displacement. By knowing the device’s rigidity and by controlling it’s deflection, an
indirect force control is achieved by use of Hooke’s law. In order to perform accurate and
precise force control tests with such a system, its mechanical properties must be preci-
sely determined and spurious undesirable effects such as friction must be minimized. The
main objective of the project was to design, build, validate and optimize a Force Control
Emulation Mechanism (FCEM) prototype with a capacity of ± 50 kN in order to build
a ± 500 kN full scale version. In this paper, the basic underlying principles to impose
forces with dynamic hydraulic actuators are presented. Stability problems arising during
closed-loop force control using a load cell are explained through its transfer function, and
solutions developed to overcome those problems are discussed. The FCEM’s final version
working principle is explained, and its geometrical and mechanical characteristics are pre-
sented. The test set-up and the test protocols developed to assess the pseudo-static and
dynamic behaviour of the FCEM are described. The results from test protocol are pre-
sented and discussed. Finally, the experimental and theoretical performance between the
FCEM and the load cell closed-loop force control are compared.
3.3 Closed-loop force control of dynamic hydraulic ac-
tuators
Closed-loop force control of hydraulic actuators is usually achieved by using the signal
from a load cell placed at the end of the actuator’s piston rod as a feedback signal. A
typical closed-loop force control set-up generally comprises a computer, a controller, a
servovalve placed on an hydraulic actuator, a load cell and a plant all interacting together.
Linear models for closed-loop force control can be derived, but some components, such
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as the servovalves, exhibit non-linear behaviours. Because of this non-linear behaviour,
linearised equations around an operating point have to be used [Merritt, 1967]. Therefore,
a mathematical model of the system can be developed using Laplace transforms to emulate
and understand the system behaviour.
3.3.1 Load cell closed-loop force control
The servo-controller used to develop the mathematical model is a Proportional (P) control-
ler for reason of simplification. The controller compares the output signal y(t) to the input
signal x(t). A conversion factor CF corresponding to the load cell calibration is used to
express both signals in voltage unit for comparison purposes. A proportional gain Kp mul-
tiplies the error signal, e(t) = y(t)− x(t), to achieve a faster response when Kp is greater
than unity. The control law of the P controller presented in Equation 3.1 where ic(t) is to
current to send to the servovalve.
ic(t) = CFKpe(t)⇐⇒ ic(s) = CFKpe(s) (3.1)
Electrohydraulic servovalves are influenced by several factors that affect their behaviour.
Empirical transfer functions approximating the servovalve dynamics based on the fre-
quency of operation are given in [MOOG, 1965]. Because a bandwidth of 0 to 50Hz is of
interest for most civil engineering applications, it is suggested to use a first order approxi-
mation of the servovalve dynamics linearised at the null point of operation (oil flow and
pressure load are null). An equivalent time constant τv is determined from the servovalve
frequency response [MOOG, 1965]. Also, a constant flow gain of the servovalve obtained
at zero load pressure drop, named static flow gain kv, gives the outgoing oil flow propor-
tional to the input current. The mathematical relation of the servovalve oil flow is given
in Equation 3.2.
Qs(s) =
kv
τ vs+ 1
ic(s) (3.2)
Dynamic tests are better achieved with double-ended actuators ; i.e. a piston head with
the same area on both sides. The oil flow applied on both sides of the piston head produces
movements with equal force and speed in both directions, giving a better controllability
of the actuator. To produce a movement, a pressure difference must exist between the
piston chambers. Because the servovalve’s oil flow is applied in a single piston chamber
at a time, the pressure builds up on one side of the piston head. It is assumed that the
return oil pressure of the other chamber is negligible. The pressure obtained from the oil
flow is governed by the continuity equation given in Equation 3.3 [Merritt, 1967]. In this
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equation, the piston head area is Ap, the plant velocity is u˙plant, the total oil volume in
both piston chamber is Vtot, βe is the oil bulk modulus, Cl is a leakage coefficient, pL is
the pressure load and p˙L is the differential pressure load.
Qs = Apu˙plant + ClpL +
Vt
4βe
p˙L (3.3)
The expression Apu˙plant is called the velocity feedback of the plant due to the rigid link
between the actuator and the structure that affect the fluid pressure inside the piston
chambers [Zhao et al., 2003]. Considering the leakage coefficient to be negligible, an output
force expression in Laplace transform is derived from Equation 3.3. Substituting Vt = ApL
where L is the actuator maximal stroke and Qs(s) = Apuact(s) where uact is the actuator’s
displacement, the output force is expressed by Equation 3.4. The oil columns stiffness is
represented by koil = 4βeAp/L.
F (s) =
4βeAp
L
(
uact(s)− uplant(s)
)
(3.4)
The force resulting from the pressure acting on the piston head is applied on the plant,
which in our case is a single degree of freedom (SDOF) structure. It is this force that is
feed back to the controller to compute the error signal. The SDOF plant’s displacement is
obtained from the force equilibrium expressed with the Laplace transform in Equation 3.5,
in order to consider the velocity feedback.
uplant(s) =
F (s)
mts2 + cts+ kt
(3.5)
From Equation 3.5, mt is the total mass of the piston and the plant, ct is the viscous
damping of the actuator and the plant, and kt is the SDOF plant’s rigidity. The block
diagram presented in Figure 3.1 is used to derive the open loop transfer function of the
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system given in Equation 3.6.
HfLC (s) =
4βe
L
CFKpkv(mts
2 + cts+ kt)
a1s4 + a2s3 + a3s2 + a4s+ a5
(3.6)
where
a1 = τ vmt
a2 = mt +
τ v
L
ct
a3 =
4βe
L
CFKpkvmt + ct + τ vkt +
4Apβe
L
τ v
a4 =
4βe
L
CFKpkvct +
4Apβe
L
+ kt
a5 =
4βe
L
CFKpkvkt
The transfer function HfLC (s) has four poles and a pair of zeros corresponding to the
Input force 
signal, x(t) Kp
e(t) i Qs Output force 
signal, y(t)
F
uplant
kv
τvs+1
4Apβe
L
1
tm s +c s+ktt 2
1
Aps
uactCF
v
Figure 3.1 Load cell closed-loop force control
plant’s resonant frequency. Consequently, only low amplitude forces can be applied when
the plant is in resonance. From Equation 3.4, we see that the oil columns act as a spring
providing the compliance necessary to force control. Because a stiff oil columns and a high
impedance load cell are placed in series, the open-loop gain resulting from Equation 3.6
is very high. A high open loop gain means that a low gain margin is available to ensure
the system’s stability. This results in poor dynamic performances of the actuator. Further-
more, non-linearities inherent to the system cause noise that pollutes the feedback force
measurements, often degrading the response even more.
To avoid problems inherent to force control, researchers in robotic often add a mechanically
compliant device called a series elastic actuator [Robinson, 2000]. The idea is to add
flexibility using linear coil springs at the end of an actuator to decrease the open-loop gain
in Equation 3.6. By using the springs’ deflections as a control variable, and knowing the
rigidity of these springs, closed-loop force control can be achieved indirectly. Consequently,
the control gain can be increased proportionally to the added flexibility improving the
system performance [Robinson, 2000]. Furthermore, a higher control gain decreases the
system sensitivity to internal noise producing a clean force output [Robinson, 2000]. With
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added compliance, force-control has been proven to be functional, precise and reliable. A
similar procedure has been successfully employed for tests involving force time histories
in civil engineering [Sivaselvan et al., 2008], using a feedback compensation to overcome
the problem of the velocity feedback of the structure at resonant frequency. The control
method presented herein is applied to non-resonant structures and it is similar to the
series elastic actuator principle used in robotic, which differs from the method proposed
by [Sivaselvan et al., 2008].
3.3.2 Closed-loop force control with added compliance
The added compliance between the actuator and the plant modifies the block diagram
presented in Figure 3.1. Instead of using the load cell signal as feedback, it is the springs’
deflection that is used as a control variable. Consequently, the springs’ rigidity ks is intro-
duced in the system’s block diagram. The input signal of the system corresponds to the
spring deflection necessary to produce the desired force. The block diagram resulting from
the addition of the spring compliance is presented in Figure 3.2 and the corresponding
open-loop transfer function is given in Equation 3.7. Similarly to the load cell open-loop
transfer function, this transfer function has 4 poles and a pair of zeros corresponding to
the natural frequency of the plant.
HfFCEM (s) =
CFKpkv
Ap
(mts
2 + cts+ kt)
b1s4 + b2s3 + b3s2 + b4s+ b5
(3.7)
where
b1 = τ vmt
b2 = (mt + τ vct)
b3 = (ct + τ vks + τ vkt +
CFKpkvmt
Ap
)
b4 = (ks + kt +
CFKpkvct
Ap
)
b5 =
CFKpkvkt
Ap
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3.4 FCEM Prototype
3.4.1 FCEM required specification
In order to achieve optimal performances, the FCEM prototype requires the following
characteristics :
1. it must be operable in both loading directions (traction and compression) ;
2. it should entail a good force transmissibility (ratio between the applied force and
the force command)
3. it should successfully reproduce static and dynamic force time histories ;
4. energy dissipation mechanisms such as friction, and viscous damping, should be
minimised.
3.4.2 FCEM design and working principle
The latest version of the FCEM presented herein is the improvement from two past versions
(FCEM V1.0 and FCEM V1.1) that we thoroughly studied. For more details about the
first design, see [Landry-Michaud et al., 2013]. The FCEM V1.2 design is illustrated in
Figure 3.3. Two rows of pre-stressed spings mounted in series enable the FCEM to be used
both in traction and compression. Prior to assembling the FCEM, a pre-stress displacement
up is imposed so that all springs are constantly kept in compression within the operating
range of the device. A circular thick steel plate separates the two rows of springs. This
plate, that is rigidly attached to the hydraulic actuator by mean of four steel circular struts
attached to a rigid plate, enables to impose the desired displacement u(t) to the springs.
To maintain the preload, four machined filleted steel rods are attached to both square
pre-stressing plates by means of threaded holes and nuts. A circular shaft of hardened-
polished steel is press-fitted into the center of the central steel plate. Linear ball bearings
are attached to each of those plates to guide the shaft in order to maintain a very low
friction force level. Compression die springs are used because of their compactness and
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their endurance. Each spring has a nominal rigidity of 475N/mm for a deflection varying
between 0 and 22.3mm. The long life deflection prescribed by the manufacturer is 15.1 mm
for up to a million cycles. Each row of the FCEM has 8 springs giving the FCEM a nominal
rigidity of 7.6N/mm. The pre-stress deflection up applied to each row of springs is 12.7mm,
which leaves a maximal operating range of ± 9.7mm corresponding to a loading capacity
of ± 72.3 kN. Twisting motion is freed on each spring by means of thrust ball bearings
located inside both pre-stressing plates to prevent friction. The control of the hydraulic
actuator is performed with an "in-cylinder" type of potentiometer located inside the main
shaft of the FCEM. It consists of a shaft having a slider ring that makes contact with
it. The potentiometer shaft as a filleted head that is fixed in the center of the top pre-
stressing plate. The slider ring is firmly fixed into the circular shaft of the central plate.
After the application of the preload, the prestressing box dimension are 267mm in height
by 241mm in width. The assembled FCEM on the test set-up is presented in Figure 3.4.
3.4.3 FCEM characteristics
Rigidity
The nominal rigidity provided by the spring manufacturer for each spring batch can so-
metimes show variations of ± 10%. Therefore, experimental tests are needed to know the
exact rigidity. Two tests are used to measure the global rigidity. They are performed by
controlling the hydraulic actuator displacement with its internal Linear Variable Diffe-
rential Transducers (LVDTs). The potentiometer inside the FCEM measures the springs’
deflection while the actuator load cell measures the output force. The first test is per-
formed statically by measuring the force for the FCEM displacement ranging from -7 to
7mm using 0.5mm increments. The second test is performed by mean of a monotonic -7 to
7mm quasi-static ramp using a 0.1 mm/s loading rate. The rigidity obtained from the first
test is 7.374 kN/mm ± 0.008 kN/mm corresponding to ± 0.11% of the rigidity whilst the
rigidity obtained from the second test is 7.368 kN/mm ± 3× 10−4 kN/mm corresponding
to ± 0.004% of the rigidity. The rigidity uncertainty is the standard uncertainty on the
slope of the least of squares curve fit of each test. Variations from both tests are well inside
the tolerance specified by the manufacturer. The effective rigidity ks used in the control
loop is considered to be 7.374 kN/mm.
Standard uncertainty of the FCEM
Instruments used to perform force control with the FCEM are not perfect and uncer-
tainties exist on the applied force. Therefore, uncertainties are estimated referring to the
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standard [jcg, 2008] and they are all expressed as "standard uncertainty". The propaga-
tion of standard uncertainty is evaluated for the applied force with the FCEM based on
instruments’ standard uncertainties given by the manufacturers. This force is function of
the FCEM’s rigidity and the potentiometer displacement f(x1, x2) = f(ks, us) = ksus. A
local linearisation of f(ks, us) using a first order Taylor expansion and the root of the sum
of squares of each partial derivative give the propagation of standard uncertainty as given
in Equation 3.8.
Pf =
√√√√ n∑
i=1
(
Pi∂f(x1, x2)/∂xi
)2 (3.8)
Pf is the combined standard uncertainty of the applied force, xi is the derivative and Pi is
the standard uncertainty associated with the derivative. In our case, the applied force is
linearised at a maximal displacement of ± 6.78mm corresponding to the FCEM full-scale
output force of ±50 kN. Considering that the rigidity standard uncertainty is ± 0.11%
and the potentiometer standard uncertainty is ± 0.16%, Pf is equal to ± 1.40% of the
FCEM full-scale output force which corresponds to ± 0.7 kN. The FCEM’s non-linearity,
precision and accuracy are also evaluated with specific tests. From those tests, the FCEM
presents a non-linearity of ± 0.70% of the FCEM full-scale output force which corresponds
to ± 0.35 kN ; its precision is ± 0.73% of the full-scale input force which corresponds to
± 0.37 kN and its accuracy is ± 1.12% of the full-scale output force which corresponds to
± 0.56 kN.
3.5 Performance tests
3.5.1 Test set-up
The FCEM is tested using a MTS 322.31 dynamic hydraulic press. A 100 kN dynamic
hydraulic actuator is mounted vertically on this press. The actuator has dual servo-valves
that provide a nominal maximal flow of 113 L/min at 6.9MPa of pressure drop across
the servo-valves. The pump used has a maximal flow rate of 76 L/min and the system
operates at a pressure of 20.68MPa. The hydraulic actuator is controlled by use of a MTS
Flextest SE controller. The MTS Multipurpose testware software is used to acquire data
at a rate of 1024Hz. The input signal is sent from an external command with a National
Instrument CompactRIO Performance system. The FCEM is fixed between the load cell
and the swivel of the hydraulic actuator in order to have the same test conditions as it
will for force control on structures. The reason of this configuration for force control on
structure is to avoid possible shear force transmission to the FCEM.
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3.5.2 Experimental testing protocol
The test protocol used to assess the performance of the FCEM includes four types of
applied load patterns. These load patterns signals include : 1) quasi-static cyclic signals ;
2) sinusoidal signals of constant amplitude for various frequencies (sine sweep) ; 3) modified
linear chirp with constant maximal peak velocities ; 4) bandpass pink noise signals, and 5)
impulse load signals. Except for the case of the modified chirp, every load patterns applied
comprised ten different maximal load intensities, i.e, 1, 2, 3, 4, 5, 10, 20, 30, 40 and 50 kN.
The FCEM tests under the signals mentioned above are analysed in the frequency domain
by comparing the measured output force of the load cell to the target input force of the
FCEM (transfer function Hf ), except for the impulse load signal. An ideal mechanism
has a transfer function gain equal to unity. However, in practice, imperfections are always
present, and the gain will vary across the frequency spectrum. For the impulse load signal,
the FCEM response is processed in the time domain using a normalized cross-correlation.
If the cross-correlation value is ± 1, both signals are the same while if the cross-correlation
value is close to 0, there is no correlation between both signals. Another aspect that is also
analysed is the relative mechanical energy dissipated by friction over the test duration.
The relative energy dissipation is expressed as the fraction of the energy dissipated with
respect to the total input energy over the total duration of a test. Because the load cell
used to measure the force is mounted on the top of the FCEM, the forces acquired from the
load cell during dynamic tests have to be numerically corrected of spurious inertial forces a
posteriori. A second order center difference formula is used to subtract the spurious inertial
forces from the global force readings. The mass of the central plate, of the plate fixed to the
load cell and of the struts used to transfer the displacement to the springs is multiplied by
the calculated acceleration. Finally, the PI controller calibration (Proportional-Integral)
is set at P=85 and I=0.1 for all tests.
3.5.3 Quasi-static cyclic test
The first applied load pattern consists of quasi-statically loading the FCEM at a rate of
0.75 kN/s during one complete cycle. A complete cycle is performed by ramping from 0 kN
load to the specified maximum positive load. Once the maximum positive load is attained,
the load is decreased to minus the maximum load. Once the maximum negative load in
absolute value is attained, the load is then ramped back to 0 kN. This type of test aims
at studying the FCEM’s behaviour under quasi-static loads. In addition, it enables the
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evaluation of the amount of energy dissipated by friction and/or other energy dissipation
mechanisms within a loading cycle.
The quasi-static cyclic tests revealed no hysteretic behaviour under cyclic loading for all
force intensities. Figure 3.5 presents the plot of the output-input force curve for a load
intensity of 1 kN, which is the most sensitive to energy dissipation. Energy loss through the
process is 0.12% for the plot showed and energy dissipated from other force intensities are
lower than this value. Consequently, the quality of the force transmissibility in quasi-static
loading situation is very good for load intensity from 1 kN to 50 kN and energy dissipation
is barely present.
3.5.4 Sine sweep test
The second test signal used consists of sinusoidal loads of constant amplitude applied
at various frequencies. For each test, the frequency was varied from 0.25 to 10Hz using
0.25Hz increments. Each frequency increment is held for ten cycles which allows transient
regimes (if there are some) to damp out. This type of test aims at studying the sinusoidal
fidelity and the performance of the FCEM in steady state regimes.
Test results show that sinusoidal fidelity is achieved in every test. The differences between
output and input forces are analysed from the corresponding frequency transfer function
Hf . All force intensities tested have a gain close to unity as it is demonstrated in Figure 3.6
where the transfer functions for force intensities of 1, 5 and 50 kN are presented. The
maximum gain observed is 1.01 for the 2 kN case. The relative energy loss for tests’ duration
vary between 0.65% and 1.08%. Therefore, the FCEM shows a good performance to
operate in steady state regimes and it has a good force transmissibility exhibiting low
energy dissipation.
3.5.5 Modified linear chirp test
A linear chirp is a sinusoidal function whose instantaneous frequency is varying linearly
with respect to time. Equation 3.9 is used to generate a modified linear chirp with a
constant maximum peak load rate at each half cycle. F (t) is the force intensity, ksu˙max is
the maximum specified load rate, f0 is the instantaneous frequency at time t = 0, φ0 is the
initial phase shift, and df/dt is the rate of change of the frequency with respect to time.
From Equation 3.9, excessive forces are applied for the first few seconds corresponding to
low frequencies because large forces are required to maintain the maximum peak loading
rate. Therefore, during a test, the signal is adjusted for the first few seconds in order to
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avoid applying excessive forces at low frequencies. To do so, the maximum applied force
at each half cycle at the beginning of a test is set to a maximal value. This results in
lowering the maximum load rate, ksu˙max, of the first few cycles. When the maximum peak
force obtained from Equation 3.9 becomes lower than a specified maximum force, which
in our case is 50 kN, the input force values are kept as given by Equation 3.9 without
any adjustment. Four levels of maximum peak load rates are used : 250, 500, 750, and
1000 kN/s within a frequency range of 0.25 to 10Hz. The duration of each signal is 64 s
and df/dt is set at 0.25 s−2. This type of test aims at studying the FCEM under a purely
transient excitation with constant maximum peak load rates.
F (t) =
ksu˙max
2pi
(
f0 +
df
dt
t
) sin[2pi(φ0 + f0t+ 1
2
df
dt
t2
)]
(3.9)
As in the case of the sine sweep tests, the response to the chirp signal confirmed the
sinusoidal fidelity of the FCEM. Transfer functions for every force rate levels investigated
yield to transfer function gains close to unity. For the 0 to 10Hz spectrum, the gain varies
between 0.9973 for 1000 kN/s to 1.009 for 250 kN/s. During the modified chirp test, relative
dissipated energy ranged between 0.01% and 0.08% for the test duration. Consequently,
the FCEM behaviour under a transient signal yields to a good control of imposed loads
and a good force transmissibility is obtained.
3.5.6 Bandpass pink noise test
A bandpass pink noise signal is characterized by its spectral power density (PSD) inver-
sely proportional to its frequency. Each octave has the same power as a result of a linear
variation of the PSD on a logarithmic scale. Pink noise for this test is generated with the
algorithm Powernoise [Little et al., 2007] using a random data generation. A bandpass
Butterwoth filter is applied to the generated signal to keep a frequency content between 1
and 10Hz. The filtered signal is then normalized to the maximum desired force. The high
pass limit of 1Hz is used because pink noise is a stochastic signal. There is not enough
cycles performed for the test duration and this affect the precision of the Fourier’s trans-
form for frequencies under 1Hz. Because this is a stochastic process, two signal durations
(64 s and 256 s) are used to confirm that enough data is acquired for each frequency. The
signal purpose is to test the performance of the FCEM under a pseudo random excitation.
The transfer functions obtained from both signal lengths, i.e., the 64 s and 256 s cases,
yielded to similar results. Therefore, the 64 s signal is used for the analysis presented
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herein. All tests present a gain slightly superior to one for frequency below 1.5Hz. The
maximal gain is 1.07 obtained for the 1 kN test. It is observed for load intensity below
5 kN that the gain is just under unity with a minimal gain of 0.92 for the 1 kN test.
Except for the 1 kN test, the gain varies between 0.97 and 1.02 for frequencies higher than
1.5Hz. For load levels of 5 kN and above, the gain is varying between 0.99 and 1.01 for
frequencies higher than 1.5Hz as showed in Figure 3.7. Energy dissipated during the test
varies between 1.78 % for the 50 kN test to 3.42% for the 1 kN test. Consequently, the
FCEM force transmissibility under a random signal is very good and no major energy
dissipation phenomenon are present.
3.5.7 Impulse load test
The impulse load is generated with half a cycle of a sinusoidal signal. For load intensities
between 1 to 20 kN, 12 frequencies are tested (5.12, 6.4, 8, 10.24, 12.8, 16, 21.33, 25.6, 32,
42.66, 51.2 and 64Hz), 9 frequencies are tested for 30 kN (up to 32Hz in the previous list)
and 7 frequencies are tested for load intensities of 40 kN and over (up to 21.33Hz in the
previous list). Each impulse is followed by an hold of 1 second on the command signal at
0 kN in order to acquire the free vibrations after each impulse. This test aims at evaluating
the FCEM impulse response.
Impulse load test results reveal a very good behaviour of the FCEM under impulse loading.
As it was mentioned before, the FCEM response under impulse load is analysed by using
normalized cross-correlation value in the time domain. Load intensities below 5 kN present
cross-correlation values varying between 0.922 and 0.999 with the 1 kN load case having
the lowest values. However, those values present a high correlation between both signals.
Load intensities of 5 kN and over present cross-correlation values varying mostly between
0.995 and 0.999 showing that both signals are practically identical. Energy dissipation for
the test duration varies between 0.13% and 2.1%. Therefore, the FCEM present a very
good force transmissibility under impulse loading and energy dissipation is very low.
3.6 Discussion about FCEM’s performances
Overall, the FCEM shows a very good behaviour to perform closed-loop force-control.
From the tests results, it is demonstrated that 1) the FCEM is operable both in trac-
tion and compression ; 2) with a gain varying close to one for all dynamic tests, the force
transmissibility is very good ; 3) it reproduces successfully static and dynamic force time
histories and 4) with energy dissipation varying between 0.01% to 3.42%, energy dissi-
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Figure 3.7 Hf for the bandpass pink noise test
pation mechanisms are minimized. It is important to note that the values of the energy
dissipation as well as the relative difference of the gain to the perfect gain are inside the
standard uncertainty for the applied force, except for the bandpass pink noise. Therefore,
all required design specifications are meet. With those results, the overall performances of
a closed-loop force control test performed with the FCEM rely upon the hydraulic system
performances to achieved the desired input command. The maximum frequency and the
maximal force aimed (inside FCEM’s load range) for a test directly affect the required oil
flow from the hydraulic system. A higher force command involve a greater displacement
of the plant resulting in a longer stroke for the actuator to provide. Also, compared with a
load cell force control, the actuator’s stroke is increased because of FCEM’s spring deflec-
tion. Thus, to provide the required oil flow for a test, the hydraulic system performances
are very important as the frequency and the load increase.
3.7 FCEM vs load cell force control
The sine sweep test described in the Sub-section 3.5.2 with a maximal amplitude of 10 kN
is used to compare experimental and theoretical force control performance of the FCEM
vs the load cell. The performance of both methods is evaluated by comparing their trans-
fer function over a frequency spectrum of 0Hz to 10Hz. Experimentally, the tests were
performed on the same test bench described in the Sub-section 3.5.1. While tuning the PI
controller for load cell force control to perform all sine sweep amplitude load, an insta-
bility as been encountered with a sinusoidal signal at 7Hz with a 7 kN amplitude having
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Kp = 6.5. The actuator’s frequency of oscillation corresponding to the instability was
283Hz. We used that value to compute the oil bulk modulus for the theoretical model. In
order to avoid any instability while testing with the sine sweep, the controller’s proportio-
nal gain was set to Kp = 4. No instability has happened while tuning the PI controller for
FCEM force control. Consequently, the FCEM force control was performed with Kp = 85.
For both tests, an integral gain of Ki = 0.1 was used. The experimental transfer func-
tions are plotted in the Figure 3.8. From this figure, we observe that the load cell force
control performance decreases rapidly above 2Hz. The gain is under unity which means
that the system cannot achieve the input command because of the relatively low value of
Kp. Contrarily, the FCEM gain is always close to unity meaning that the input command
is achieved properly. On the same figure are also plotted the theoretical transfer functions
HfLC (s) for the load cell force control and HfFCEM (s) for the FCEM force control described
in the Section 3.3. The parameters defined in the Table 3.1 are used for HfLC (s). From
Figure 3.8, we notice a similar behaviour between HfLC (s) and the experimental results.
The maximal difference between both signal is lower than 10% which is acceptable in
practice. For HfFCEM (s), the proportional gain used is the same as in the experiment, the
servovalve and the plant values are the same as the one listed in the Table 3.1 except
for kt set at 2.4E+06 kN/mm, ks set to 7374 kN/mm and CF set to 1.46 V/mm. With
the defined values, the theoretical behaviour obtained with HfFCEM (s) is really close to
the experimental one with a maximum difference of 2%. Finally, this test confirm that
a better force control performance is achieved with the FCEM and that the theoretical
models are representative of the experiments.
3.8 Conclusion
Dynamic hydraulic actuator force control was achieved by use of a displacement-controlled
mechanically compliant system. The advantages of using the Force Control Emulation
Mechanism (FCEM) instead of using a load cell to perform closed-loop force control were
explained through theoretical models. The working principles and the design optimisation
of a ± 50 kN capacity FCEM prototype was described. Pseudo-static tests as well as
dynamic tests were performed to access the performance of the mechanism on a rigid
test set-up. The dynamic performance tests included : transient and steady state force
signals, as well as random force signals. The studied FCEM showed that it can successfully
reproduce static, and dynamic force time histories, with precision and accuracy. A very
good force transmissibility was achieved in the 1 to 50 kN range because of the optimisation
process to minimize the internal friction mechanism. A comparison from experimental
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Tableau 3.1 Control value used in the load cell closed-loop force control
Control variable Value Source
Ap 4840 mm2 [MTS, 1999]
L 164 mm [MOOG, 2007]
kv 40980 mm3/smA [MOOG, 1965]
τv 4.3 ms [MOOG, 2007] and [MOOG, 1965]
mt 64.1 kg Laboratory value
ct 0.5 Ns/mm [Merritt, 1967]
kt 7374 N/mm Laboratory value
βe 1275 MPa Computed from instability tests
CF 1.98E
−04 V/N Laboratory value
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and theoretical closed-loop force control clearly demonstrated the advantage of using the
FCEM to perform a dynamic force control test. Finally, with the results presented in
this paper, the overall performances of a closed-loop force control test performed with
the FCEM rely upon the hydraulic system performances to achieved the desired input
command. As the desired frequency and force intensity increase for a test, the required
oil flow increases. Therefore, the hydraulic system’s performances become important to
achieve the desired inputs.
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CHAPITRE 4
Conclusion
Les normes nord-américaines en vigueur pour le dimensionnement des ponts sous des
charges d’impact suggèrent l’utilisation de méthodes d’évaluation empiriques des charges
d’impact ainsi qu’une application statique de celles-ci sur les structures. Or, il a été démon-
tré au cours des dernières années que ce type de charge comporte un caractère hautement
dynamique engendrant des effets d’inertie. La majorité des études sont effectuées à l’aide
de modélisations, des tests plein échelle étant très coûteux. Afin d’étudier les mécanismes
d’endommagement et pour développer des méthodes de dimensionnement et de réhabilita-
tion sécuritaires, l’utilisation d’essais hybrides en temps réel à l’aide de vérins hydrauliques
en laboratoire serait une méthode innovatrice et efficace pour étudier ce type de charge-
ment. Par contre, les charges impulsionnelles étant caractérisées en force, elles nécessitent
un contrôle en force des vérins hydrauliques. En contrôlant ainsi un vérin hydraulique avec
une cellule de charge, des problèmes de stabilité de contrôle et de précision surviennent
pour des essais dynamiques. Une manière de pallier à ce problème est d’ajouter un méca-
nisme flexible composé de ressorts entre le spécimen de test et le vérin. L’objectif du projet
de recherche était de concevoir, de construire, de caractériser et d’optimiser un prototype
d’un Mécanisme Émulateur de Contrôle en Force (MÉCF) d’une capacité de ± 50 kN.
Deux modèles mathématiques ont été développés, un premier pour le contrôle en force
avec une cellule de charge et un deuxième pour le contrôle en force avec le MÉCF. Les
effets de l’ajout de flexibilité dans la boucle de contrôle par le MÉCF ont été discutés. Le
comportement du MÉCF sous divers chargements statiques et dynamiques a été analysé en
profondeur. Les résultats montrent un très bon comportement pour des intensités de force
de 1 kN à 50 kN tant pour des charges statiques que dynamiques. Très peu d’énergie est
dissipée par friction à l’intérieur du mécanisme, ce qui procure une très bonne transmission
de force. Le contrôle du vérin hydraulique s’est avéré juste et précis lors des essais. Un test
comparatif par modélisation et par essais en laboratoire démontre clairement l’avantage
d’utiliser le MÉCF pour le contrôle en force des vérins hydrauliques. Avec les résultats
obtenus du MÉCF, les objectifs de performances sont atteints et la performance des essais
repose maintenant uniquement sur le système hydraulique utilisé. Finalement, les bases de
conception pour un MÉCF d’une capacité de ± 500 kN sont établies suite aux conclusions
de cette recherche et le MÉCF peut maintenant être utilisé pour développer une méthode
d’essai hybride en temps réel par sous-structure pour les charges d’impact.
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ANNEXE A
Fonctionnement du FCEM
Les schémas présentés à cette annexe viennent aider le lecteur à mieux comprendre le
principe de fonctionnement du FCEM décrit à la section 3.4.2 et le schéma montré à
la Figure 3.3 de l’article. Les actions mécaniques du FCEM sont représentées selon les
commandes de force qui lui sont envoyées.
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ANNEXE B
Potentiomètre ICS100
Cette section présente les informations par rapport au potentiomètre ICS100 de Penny &
Giles utilisé dans le FCEM. En premier lieu, le calcul de la longueur électrique à comman-
der est expliqué et ensuite le document technique (ICS100 IN-CYLINDER SENSORS )
de Penny & Giles y est inclus. Finalement, le plan d’installation de la douille de contact
obtenu avec le potentiomètre termine cette section.
Le document technique fourni par le manufacturier spécifie que la longueur électrique
«E» est a+b-1.03. Tout d’abord, il faut déterminer la course maximale du FCEM donnée
par la cote « a » sur le schéma montré à la Figure B.1. La course maximale est limitée
par la longueur solide (ou à bloc) des ressorts. En utilisant cette mesure, il est certain
qu’un signal électrique sera toujours présent si jamais un problème survient avec le vérin
hydraulique. Le manufacturier spécifie que la déflexion à la longueur solide correspond
à approximativement 29mm± 1% (erreur donnée sur la longueur libre du ressort). En
considérant qu’une précontrainte de 12.7mm est appliquée à chaque rangée de ressorts, la
course maximale correspond à l’intervalle suivant :
[
(−29mm− 1% ∗ 29mm+ 12.7mm) .. (29mm+ 1% ∗ 29mm− 12.7mm)]
soit [−16.59mm..16.59mm]
La course maximale est alors de 33.2mm. Ensuite, il faut déterminer la longueur morte
réprésentée par la cote « b » à la Figure B.1. Cette longueur morte est donnée lorsque
la rangée supérieure de ressorts est à la longueur solide comme il est montré à la figure
B.2. En déduisant DCL de ACL, on obtient une longueur morte de 2.65mm. À cette
longueur morte, il faut lui ajouter une constante qui correspond à la position de la face
extérieure de la douille de contact par rapport à l’extrémité de l’arbre d’acier. Elle est
obtenue en prenant la profondeur à laquelle doit être placée la douille de contact (voir
Fig 3 document technique) moins l’épaisseur de la douille de contact (voir Dimensions
document technique), soit 16mm− 10.87mm = 5.13mm. La longueur morte est donc de
b = 5.13mm+2.65mm = 7.78mm. La longueur électrique «E» est alors : E = 33.2mm+
7.78mm− 1.03mm = 39.95mm. La longueur électrique correspondante est de 40mm, ce
qui est trop près de la valeur nécessaire. Aucune marge n’existe si un problème survient.
Alors, la longueur à commander est de 45mm. Le manufacturier donne que la longueur
totale du potentiomètre «d» se calcule comme suit pour une longueur électrique en-dessous
de 300mm : d = E + 24mm. Par contre, cette mesure ne tient pas compte de la longueur
morte définie à la Figure B.2. Il faut ajouter à cette formule une longueur supplémentaire
de 2.65mm. Alors, la longueur totale devient : d = 45mm+24mm+2.65mm = 71.65mm.
Puisque la longueur de l’arbre d’acier le permet, la profondeur de forage est fixée à 100mm.
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Les autres dimensions sont données sur les plans fournis dans le document technique du
manufacturier.
c 3:13.50
Potentiomètre
ICS 100
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s: 2.65
b: 7.78
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d
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Douille de contact
Figure B.1 Schéma utilisé pour déterminer la longueur électrique du potentio-
mètre ICS100
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Figure B.2 Schéma utilisé pour déterminer la longueur morte pour le poten-
tiomètre
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ANNEXE C
Procédure d’assemblage FCEM V1.2
La méthode d’assemblage du FCEM V1.2 ainsi que les lignes directrices pour l’entretien
sont données à cet annexe.
Tout d’abord, le mécanisme est composé de roulements à billes et de surfaces machinées
devant être graissées. Afin d’éviter la contamination de ces composantes, l’assemblage du
mécanisme doit se faire dans un endroit où il y a peu de poussière et de particules en
suspension dans l’air. Les surfaces de travail doivent être propres et exemptes de contami-
nants. Il est suggéré d’isoler le mécanisme des surfaces de travail avec un papier propre.
Aussi, avant de manipuler les composantes internes du mécanisme, il est important de se
laver les mains.
Avant de procéder à l’assemblage, une couche de graisse doit être appliquée dans les roule-
ments à billes et une légère couche de graisse doit être appliquée sur les surfaces des autres
pièces. Cette opération assure une bonne lubrification des roulements à billes et elle em-
pêche la corrosion des composantes non-peintes. Par contre, le trou machiné dans l’arbre
du disque central devant recevoir la douille du potentiomètre ne doit pas être graissé. Il
est important de protéger les roulements à billes à l’aide d’un chiffon propre en attendant
l’assemblage. Lorsque cette étape est terminée, l’assemblage peut commencer.
L’assemblage débute par la partie inférieure du mécanisme en prenant la plaque inférieure
de précontrainte dont le roulement à billes linéaire a été installé par un technicien au
préalable, tel que montré à la figure C.1(a). On dépose les butées à billes (ball thrust
bearing en anglais) dans les cavités en prenant soin de mettre l’anneau ayant le plus grand
diamètre intérieur sur le dessus tel que montré a la figure C.1(b), sinon les ressorts sont
incapables de tourner une fois leurs guides installés. On tourne la plaque lentement sur l’un
de ses côtés, la graisse appliquée devrait empêcher les butées à billes de tomber. Une fois
la plaque sur le côté, installer les huit guides pour les ressorts montrés à la figure C.1(c)
avec des vis à tête creuse à six pans (allen socket head cap scew en anglais) 3/8-16 et les
serrer en place avec une clé «allen» 5/16. Aussi, installer le couvercle du roulement à billes
linéaire avec quatre vis à tête creuse 1/4-20 et les serrer en place avec une clé «allen» 3/16.
Remettre la plaque à plat sur la surface de travail et visser les quatre tiges de précontrainte.
Graisser les deux faces des ressorts et les installer sur les butées à billes telles que montrées
à la figure C.1(d). Finalement, installer le joint de caoutchouc dans l’encavure et déposer
le cylindre de protection sur le dessus. La figure C.1(e) montre l’assemblage complet de la
partie inférieure du mécanisme.
Ensuite, on assemble la partie supérieure du mécanisme. Pour se faire, prendre le disque
central où l’arbre d’acier poli durci a été préalablement installé par un technicien et le
déposer sur des blocs de bois de façon à ce qu’il soit surélevé et stable. Placer le trou pour
la douille du potentiomètre vers le haut afin d’y installer une partie du potentiomètre.
Déposer la douille du potentiomètre dans le trou de l’arbre du disque central en plaçant
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(a) Plaque inférieure de précon-
trainte
(b) Butées à billes (c) Guides pour les ressorts
(d) Ressorts et tiges de
précontrainte
(e) Assemblage complet
de la partie inférieure
Figure C.1 Procédure d’assemblage pour la partie inférieure du mécanisme
les contacts pointant vers le bas. Prendre l’un des deux anneaux d’acier et le déposer sur
la douille ; déposer la rondelle ondulée dessus et placer l’autre anneau d’acier par dessus.
Pour maintenir le tout en place, prendre l’anneau de retenue avec les pinces à anneau de
retenue et insérer cet anneau dans l’encavure à l’intérieur de l’arbre. S’assurer qu’il est bien
inséré partout. Voir le schéma d’installation du fournisseur à l’annexe B et le résultat final
de l’assemblage à la figure C.2. Après, graisser les deux surfaces d’appui des ressorts et les
déposer sur le disque. Déposer les butées à billes en plaçant l’anneau ayant le plus grand
diamètre sur le dessus des ressorts tel que montré à la figure C.3(a). La graisse présente
sur les ressorts aide à les tenir en place. Prendre la plaque de précontrainte supérieure
(ayant le roulement à billes linéaire d’installer) et installer les quatre guides des ressorts
en vissant les écrous à la main seulement. Déposer la plaque sur les ressorts en prenant soin
de placer les guides vis-à-vis les bagues de glissement de bronze du disque central. Visser
la tige du potentiomètre dans le petit disque prévu à cet effet et glisser le potentiomètre
dans sa douille. Une fois installée, visser le couvercle avec quatre vis à tête creuse 1/4-20
à l’aide d’une clé «allen» 3/16, serrer le potentiomètre avec une clé 1-1/8 et les écrous des
guides avec une clé 7/8. À cette étape, l’assemblage ressemble à ce qu’il est montré à la
figure C.3(b). Finalement, la dernière étape pour l’assemblage de la partie supérieure est
de visser les tiges d’attaches du disque à la plaque de fixation du vérin hydraulique et la
serrer en place à l’aide d’une clé 1 1/8 (figure C.3(c)). Insérer les tiges d’attaches dans les
ressorts tout en enlignant les «1» marqué sur chacune des deux plaques ensemble et serrer
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ces tiges en place avec les écrous spécialement conçus à cet effet à l’aide d’une clé 3/4.
Pour effectuer le serrage des écrous, il faut être deux personnes.
(a) (b)
Figure C.2 Installation de la douille de l’ICS 100 dans l’arbre d’acier poli-durci.
(a) Installation des butées à billes
sur les ressorts
(b) Plaque supérieure de précontrainte
déposée sur les ressorts
(c) Installation des tiges d’at-
taches
Figure C.3 Assemblage de la partie supérieure du mécanisme
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L’avant-dernière étape est de prendre la partie supérieure et de l’insérer dans la partie
inférieure. Pour se faire, il faut être deux personnes et il faut manipuler la partie supérieure
à partir de la plaque d’attache au vérin hydraulique. La figure C.4(a) montre le mécanisme
suite à cette étape.
En dernier lieu, avec l’aide d’un technicien, placer le mécanisme sous la presse MTS 815
comme il est montré à la figure C.4(b). Installer la plaque d’acier de 38mm sous le mé-
canisme et compléter avec les blocs montrés sur la figure C.4(b). Presser le mécanisme
jusqu’à ce que la plaque supérieure de précontrainte soit en contact avec les tiges de pré-
contrainte, placer les rondelles de blocage et les écrous 5/8 et serrer le tout en alternant
d’écrou pour que la plaque descende uniformément. Utiliser une clé 1 1/8.
Pour fixer la rotule du vérin au mécanisme, il faut installer la plaque montrée à la figure
C.4(c) avec huit vis à tête creuse 1/2-13 à l’aide d’une clé «allen» 3/8.
(a) FCEM avant précon-
trainte
(b) Application de la pré-
contrainte sur le FCEM
(c) Installation de la plaque d’at-
tache à la rotule du vérin hydrau-
lique
Figure C.4 Assemblage final du FCEM et méthode de précontrainte précon-
trainte
ANNEXE D
Propriétés de la presse hydraulique MTS 322.31
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Propriétés presse MTS 322.31 Date:2013-07-21
Louis Landry-Michaud
 Propriétés de la presse MTS 322.31 1.
Géométrie du vérin hydraulique 244.22
Ap 48.44cm
2
4.84 10
3 mm2 Aire du piston donnée par MTS
Lp_centre 82mm Course du piston à la position centrale
S 6.78mm Course du vérin lors de son utilisation en +-
Lp_max Lp_centre S 88.78 100 mm Position maximale du piston
Di_verin 4.25in 107.95 10
0 mm Diamètre interne du vérin (SolidWorks)
Drod_verin 69.9mm Diamètre de la tige du piston (SolidWorks)
Do_verin 5.25in 133.35 10
0 mm Diamètre extérieur du vérin
tverin
Do_verin Di_verin
2
12.7 10
0 mm Épaisseur de l'acier de la chambre du vérin (SolidWorks)
Volume d'huile dans les chambres du piston lorsqu'il est à la position centrale
Volume d'huile dans une chambre du
vérin à la position centrale Vverin_centre Ap Lp_centre  397.21 10 3 L
Vt 2Vverin_centre 794.42 10
3 mm3 Volume total d'huile dans le vérin 
Masse du piston
On pose comme hypothèse que la masse volumique de l'acier est:
ρs 7800
kg
m
3
 Masse volumique de l'acier
En utilisant les volumes des éléments sur Solidworks, on trouve:
Mtige_piston 2980897.506mm
3
ρs 23.25 100 kg
Mload_cell 9.75kg
Mbagues 154606.58mm
3
ρs 1.21 100 kg
Mswivel 0kg
MFCEM 0.793kg 4 16.04kg 8.93kg 1.72kg 29.86 100 kg Masse des tiges, de la plaque d'attache, dudisque central et du shaft
1
66 ANNEXE D. PROPRIÉTÉS DE LA PRESSE HYDRAULIQUE MTS 322.31
Propriétés presse MTS 322.31 Date:2013-07-21
Louis Landry-Michaud
Mtot Mtige_piston Mload_cell Mbagues MFCEM 64.07 100 kg Masse du piston avec les accesoires y étantattachés
Propriétés des servovalves MTS 252.24 (MOOG 761-3004)
Npompes 1 Nombre de pompes
Qpompes 20gpm Débit de chaque pompe
Qmax_pompes Npompes Qpompes 1.26 106
mm
3
s
 Débit max fourni par les pompes
Nservovalves 2 Nombre de servovalves
Δp 3000psi 20.68 10
0 MPa Pression d'opération
ΔpN 1000psi 6.89 10
0 MPa Diﬀérence de pression à laquelle la servovalve est
caractérisée (MTS, MOOG)
P0 101.3kPa Pression atmosphérique
Débit pour lequel la servovalve est caractérisée
(MTS,MOOG)QN 15gpm 946.35 10
3 mm
3
s

ic_max 2 40 mA Courant maximal pour les 2 servovalves(MTS,MOOG)
Débit maximum pour 3000 psi de pressure drop
Q QN
Δp
ΔpN
 1.64 106 mm
3
s

kv
Nservovalves Q
ic_max
40.98 10
3 mm
3
s
1
mA
 Valve Flow Gain pour les 2 servovalves
τv
1
2 π 37 Hz 4.3 10
3 s Temps de réponse à 3000psi (MOOG)
NLF 0.6gpm 37.85 10
3 mm
3
s
 Null leakage ﬂow à 3000psi (MOOG), une moyenne de
l'intervalle donné est supposée comme valeur.
PLF 0.2gpm 12.62 10
3 mm
3
s
 Pilot leakage ﬂow à 3000psi (MTS 252 data sheet)
Cl
NLF PLF
Δp
2.44 10
3 mm
3
s
1
MPa
 P61 de la thèse de Zhao: Development of EFT for Nonlinear
SDOF systems
2
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Propriété de l'huile utilisée dans le système hydraulique
L'huile présente dans le système hydraulique est de l'huile Mobil DTE 25, (huile minérale ISO 46). On pose comme
hypothèse que la ligne hydraulique est rigide. On pose de plus une teneur en air de 5%. Finalement, on pose qu'il n'y a pas
d'échange de chaleur entre l'huile et la ligne hydraulique. On calcule le module de compressibilité pour une température de
40°C.
 
η40 44.2 Viscosité cinématique à 40°C (en centi Stoke (cSt))
 2. Calcul du module de compressibilité de l'huile
Tiré du livre:Fundamentals of ﬂuid power control, John Watton et d'Hydraulic Fluid, Peter Keith Brian Hodges
  2.1 Méthode d'Hydraulic Fluid
À partir de la viscosité cinématique, le module sécant pour les deux température est trouvé:
P Δp
Ksec_40 1.51 0.15 log η40   10 0.0025 20 40( )[ ] 104bar 5.6 P 16.82 103 bar Module sécant à 40°C
Pour trouver le module isentropique tangent, on doit interpoler les valeurs de Cp/Cv du tableau 7.2 pour une pression de
20.68MPa à 40°C et à 100°C. 
Cp_Cv_40_1atm
1.166 1.175
60 10 40 10( ) 1.175 1.17 10
0
Cp_Cv_40_70MPa
1.14 1.15
60 10 40 10( ) 1.15 1.14 10
0
Cp_C.v_40_20.68MPa
Cp_Cv_40_70MPa Cp_Cv_40_1atm
70 0.1013 20.68 0.1013( ) Cp_Cv_40_1atm 1.16 10
0
 
Hydraulic Fluid, Peter Keith
Brian Hodges
En multipliant les valeurs de Cp/Cv obtenues au module sécant correspondant, les modules tangents sont calculés: 
Ktan_40 Ksec_40 Cp_C.v_40_20.68MPa 1.95 109 Pa Module tangent pour 40°C
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 2.2 Méthode de Fundamental of ﬂuid power control
Selon les hypothèses posées, vériﬁons l'ordre de grandeur du module de compressibilité tangent pour une huile minérale
ISO32 donné dans Fundamental o f ﬂuid power control:
La pression dans le système est de:
P 206.84 10
0 bar
On obtient alors un module isentropique pour une huile minérale ISO32 (ﬁgure 2.4, pas trouvé le graph pour ISO 46,
semble dire que les huiles minérales varient entre 1 et 1.66GPa à pression atmosphérique) de:
Tiré de la ﬁgure 2.4 pour pression dans
le système.β0_40 1.875 10
9 Pa β0_100 1.39 109Pa
Fundamentals of ﬂuid power control, John Watton
On constate que les valeurs calculés sont dans le même ordre de grandeur. On conserve alors les valeurs calculées en 2.1
puisqu'elles sont pour de l'huile ISO46.
Rappelons les modules de compressibilité calculées précedemment:
β0_40 Ktan_40 1.95 10
9 Pa
4
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 2.3 - Module de compressibilité tangent eﬀectif en tenant compte du pourcentage d'air présent dans le système (Tiré
 de Fundamental of ﬂuid power control)
L'huile dans le système est posé en condition isothermique, donc , le coeﬃcient de transfert de chaleur est posé à 1.
n 1
α est le pourcentage d'air contenu dans l'huile. À partir des hypothèses posées:
α 0.05
Avec l'équation 2.9 de Watton, on trouve le module de compressibilité eﬀectif:
βe_40
P
P0


n
α
P
P0


n α β0_40
n P


β0_40 1.91 109 Pa
 
À partir de la méthode donnée dans Fundamental of ﬂuid power control, un module tangent eﬀectif doit être calculé avec
les voulmes d'huile du vérin hydraulique ainsi qu'avec l'élasticité des parois du vérin et de la ligne hydraulique.  
 2.3 - Module de compressibilité tangent eﬀectif en tenant compte de l'élasticité des parois et des volumes
 (Tiré de Fundamental of ﬂuid power control)
Les équations 2.13 et 2.14 de Watton sont utilisées.
Pour la section du tuyau, on utilise l'équation 2.13:
E 200GPa Module élastique de l'acier
μ 0.3 Coeﬃcient de Poisson de l'acier
βc_verin_inv
2
E
Do_verin 2 Di_verin 2 
Do_verin 2 Di_verin 2 
μ


 51.03 10 12 1
Pa

i) Module de compressibilité lorsque le piston est à la position centrale
Vtot_centre Vverin_centre 397.21 10
3 mm3 Volume total d'huile dans le vérin dans
une chambre du vérin (car pression agit
sur une des 2 chambres)
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- à 40°C
βe_40_inv_centre
1
βe_40
Vverin_centre
Vtot_centre
βc_verin_inv 574.48 10 12
1
Pa

βe_40_centre
1
βe_40_inv_centre
1.74 10
9 Pa Module de compressibilité eﬀectif à 40°C
en position centrale
 3. Récapitulatif des propriétés du vérin MTS 322.31
Vt 794.42 10
3 mm3
Ap 4.84 10
3 mm2
βe40 βe_40_centre 1.74 10
3 MPa Merritt 1967 suggère 690MPa
kv 40.98 10
3 mm
3
s
1
mA

τv 4.3 10
3 s
Cl 2.44 10
3 mm
3
s
1
MPa

Mtot 64.07 10
0 kg
Taux d'amortissement, Merritt 1967
δh
Cl
Ap
βe40 Mtot
Vt
 5.97 10 3
ωh
4 βe40 Ap2
Mtot Vt
1.79 10
3 1
s
 Fréquence de résonance de l'huile,
Merritt 1967
c 2 Mtot δh ωh 1.37 103
kg
s
 Amortissement du vérin hydraulique
Les références à Merritt 1967 sont tirées du livre: Hydraulic control systems.
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Pour évaluer la résistance ultime en tension du ressort utilisé, il faut procéder par
itération en utilisant les données suivantes:
1. Alliage Cr-Vn, 1310< Sut< 2069 MPa
2. Module élastique E = 207 GPa
3. Module élastique de torsion G=79.2GPa
On pose d'ailleurs comme hypothèses de départ que les ressorts ont une 
durée de vie de 3x10^6 cycles et qu'ils sont précontraints à 5% de L0
De plus, on pose aussi que les ressorts ont été  "shot peened", car ce procéder
améliore la résistance à la fatigue.
Étape 1: Diagramme S-N pour torsion-cisaillement
Résistance ultime en tension
Sut= 1700 MPa Valeur à itérer
En utilisant l'équation 14.14 (Norton, Machine design), on trouve la valeur
pour 1000cycles qui équivaut à 90% de la résistance en tension ultime pour 1 cycle
Sms=0.9*0.67*Sut= 1025.1 MPa Eq 14.14
Ensuite, il faut calculer la résistance à la fatigue en torsion pour différents 
ordres de grandeur de cycles à partir du tableau 14.9(Norton, Machine design)
Sfw_1E5=0.49*Sut= 833 MPa
Sfw_1E6=0.47*Sut= 799 MPa
Sfw_1E7=0.46*Sut= 782 MPa
La limite d'endurance en torsion suggérée par (Norton, Machine design)  
pour une durée de vie infinie avec un ressort "shot peened" est 
Sew'= 465 MPa
À partir de ces données, on peut construire le diagramme S-N pour torsion-
cisaillement
Il est posé en hypothèse que la résistance à la fatigue est pour 3000000 cycles.
Trouvons Sfw à ârtor du graphique pour 3000000 cycles
logy= log(mx+b)
log(y)= 2.900488508
y=Sfw_3E6 795 MPa
Calcul de la résistance ultime en tension du ressort EHY50-89
1
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Étape 2: Diagramme de Goodman modifié pour les ressorts helicoïdaux
Pour dessiner le diagramme de Goodman modifié, il faut connaître 5 points, soient 
0.5Sfw_3E6= 397.61 MPa (Point B Norton)
Sus=0.67*Sut= 1139 MPa (Point A Norton)
Du fichier MathCad, on a la contrainte moyenne et la contrainte alternée corrigée
Tau_initial= 195.2 MPa
Tau_moyen= 429.45 MPa (XE Norton)
Tau_alterné= 313.83 MPa (YE Norton)
1
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Le facteur de sécurité résultant de la résistance ultime à la traction utilisée est alors:
F.S= 1.152 equation 14.18c Norton
Étape 3: Diagramme de Goodman modifié pour les ressorts hélicoïdaux
Puisque la valeur de la résistance ultime en tension a été trouvée, on peut trouver
la résistance à la fatigue du ressort sous une charge de 50kN.
Afin de trouver la résistance à la fatigue sous une charge de 50kN, il faut 
dessiner un nouveau diagramme de Goodman. Puisqu'on connait Sus et la ligne de 
chargement, on peut retrouver les valeurs du point B (0.5Sfw) qui équivalent à 50%
de la résistance à la fatigue pour un nombre de cycles donné.
Pour trouver le point B, on considère un facteur de sécurité de 1, c'est-à-dire que
la ligne de chargement doit intercepté la ligne de Goodman. Sachant que le point B
est situé à un angle de 45° p/r à l'origine, les coordonnées de ce points pourront 
être calculées.
Les 5 points utilisés pour générer le diagramme de Goodman sont:
0.5Sfw= 456.7 Mpa (Point B Norton)
Sus=0.67*Sut= 1139 MPa (Point A Norton)
Du fichier MathCad, on a la contrainte moyenne et la contrainte alternée corrigée
Tau_initial= 551.5 MPa
Tau_moyen= 551.5 MPa (XE Norton)
Tau_alterné= 393.2 MPa (YE Norton)
Calcul de la résistance à la fatigue du ressort EHY50-89 pour une 
charge cyclique d'amplitude maximale de 50kN 
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À l'étape 3, on a trouvé la valeur de 0.5Sfw étant égale à 465.5MPa. Ceci donne:
Sfw= 913.3 MPa
Nb_cycles_Sfw= 57598 Cycles
Étape 4: Nombre de cycles correspondant à Sfw trouvé sur le diagramme S-N pour torsion-
cisaillement
4
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 Fatigue des ressorts soumis à un chargement cyclique à 15.1%
Tiré du Machinery Design - an integrated approach 2nd edition - Robert L.Norton
et du SAE spring Design Manual
 1. Données
Propriétés de l'acier
Le fabricant spécifie sur son site internet (cimabelfin.com) que les springs sont d'un alliage d'acier Cr-Vn. Les propriétés
fournies par la norme ASTM A231 pour ce type d'alliage dans les ressorts sont:
G 79300 10
6 N
m
2
 Module d'élasticité de cisaillement
E 207GPa Module élastique
ρ 7850
kg
m
3
 Masse volumique
1310MPa<Sut<2069MPa Plage de valeur pour la résistance ultime en tension d'un alliage d'acier Cr-Vn
De plus, on pose comme hypothèse que la surface a subit un traitement "Shot peened" puisque ce traitement est efficace
contre la fatigue. Il en résulte l'utilisation de facteurs différents pour le calcul de la fatigue. Puisque ces ressorts sont soumis à
beaucoup de charge cycliques, il est logique de posé cette hypothèses.
Dimensions du ressort (modèle EHY50-089, mesures prises sur un ressort avec un vernier)
Diamètre extérieur du ressort Diamètre intérieur du ressort
DH 48.99mm di 25.99mm
Diamètre moyen du ressort
D
DH di
2
37.49 mm
Longueur libre du ressort
L0 89.20mm
Dimension de la section rectangulaire
t 8.80mm
b 11.55mm
Spring index
Ci
D
b
3.246
Nombre de spires actives
Na 5.25
Nombre de ressort dans le mécanisme
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ns 16
Longueur de la partie active du ressort (SAE Spring design manual p2.8)
La π D Na 618.336 mm
 2. Trouvons la résistance en tension pour une longue durée de vie (17% de déflexion)
Puisque les fabricants ne sont en mesures de fournir les renseignements demandés, tels que la résistance ultime en tension
de leurs ressorts, il faut trouver approximativement une valeur conservative de la résistance ultime en tension afin d'évaluer la
résistance à la fatigue avec des charges cycliques plus élevées que celle prescrite par le manufacturier. Puisque la majorité
des fabricants spécifie une durée de vie à long terme avec 17% de déflexion, la résistance ultime en tension sera trouvée à
partir de cette spécification. Specialsprings produit des ressorts similaires à ceux de Tipcocima ayant les mêmes dimensions,
la même rigidité théorique et la même prescription de déflexion pour une durée de vie à long terme. Sauf, qu'au contraire de
Tipcocima, ils spécifient dans leur brochure que leurs ressorts résistent à plus de 3 000 000 de cycles lorsqu'il y a 17% de
déflexion. On pose donc comme hypothèse que Tipcocima produit des ressorts d'une résistance à au moins 3 000 000 de
cycles. De plus, on pose comme hypothèse que les ressorts sont précontraints à 5% de L0 afin d'assurer qu'ils sont toujours
comprimés et qu'ils ne quittent pas leurs appuis.
i) La moyenne des forces appliquées sur le dispositif d'impact et l'alternance des forces
Rigidité d'un ressort
kressort
7.4558
kN
mm
ns
0.466
kN
mm

Déflexion pour une longue durée de vie
selon le manufacturier (17% Lo)u17% 0.17 L0 15.164 mm
Posons comme hypothèse que le ressort est précontraint à 5% (lignes directrices données par bordignon.com) 
u5% L0 0.05 4.46 mm
Fp_ressort kressort u5% 2.078 kN Précontrainte de 5%
Force initiale par ressort
Fi_ressort Fp_ressort 2.078 kN
Force minimale par ressort
Fmin_ressort Fi_ressort 2.078 kN
Force maximale par ressort
Fmax_ressort kressort u17% 7.066 kN
Force moyenne par ressort
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Fm_ressort
Fmax_ressort Fmin_ressort
2
4.572 kN
Force alternante
Fa_ressort
Fmax_ressort Fmin_ressort
2
2.494 kN
ii) Facteur de cisaillement, contrainte de cisaillement initiale et moyenne
Facteur de forme  K1 et K2
Constante de déflexion:
CR
b
t
1.313
K1
0.430 CR 0.217
CR 0.200
0.23 SAE Spring Design manual, p2.77
SAE Spring Design manual, p2.77
K2
0.6858CR 0.355
CR 1.5
0.446
Contrainte de cisaillement initiale (condition de chargement statique)
SAE Spring Design manual, p2.77 et
Machine design p816
τi_ressort
D Fi_ressort
K2 b t2
195.203 MPa
Contrainte de cisaillement moyenne
τm_ressort
D Fm_ressort
K2 b t2
429.447 MPa SAE Spring Design manual, p2.77 et
Machine design p816
iii) Contrainte de cisaillement due à l'alternance des forces
Facteur de correction de concentration de contraintes des sections rectangulaires
Facteurs à utiliser provenant du tableau 14-6 du Machine design. Les valeurs sont interpolées car le ratio 1.3125 n'est pas
présent dans le tableau. 
So
1.5381 1.6844
1.5 1 1.3125 1( ) 1.6844 1.593
S1
2.6479 2.8219
1.5 1 1.3125 1( ) 2.8219 2.713
S2
2.2312 2.4577
1.5 1 1.3125 1( ) 2.4577 2.316
S3
0.9670 1.0591
1.5 1 1.3125 1( ) 1.0591 1.002
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S4
0.1614 0.1721
1.5 1 1.3125 1( ) 0.1721 0.165
s ln Ci  1.177
Krw e
So S1 s S2 s2 S3 s3 S4 s4  1.34 Facteur de correction pour la fatigue,
equation 14.11a Norton
τa
Krw D Fa_ressort
K2 b t2
313.825 MPa Contrainte due à la variation de charge,
equation 14.11b Norton
iv) Résitance ultime en tension et résistance ultime en cisaillement de la section
À partir des contraintes de chargement définies en iii), un fichier Excel est généré pour trouver la résistance ultime en tension
(Sut) par itération. Il comprend un diagramme S-N pour la torsion et le cisaillement ainsi que le diagramme de Goodman
correspondant à la résistance à la fatigue pour 3 000 000 de cycles. Voir fichier Goodman diagram and S-N
curve_11janv2013.xlxs.
Résistance ultime en traction obtenue par itération avec le fichier Excel
Sut 1520MPa Résistance ultime en traction
Il est à noter que la valeur trouvée ne comporte aucun facteur de sécurité et il est approximatif.
Résistance ultime en cisaillement
Sus 0.67 Sut 1.018 103 MPa Équation 14.4 Norton
3. Résistance à la fatigue pour une chargement cyclique d'amplitude maximale de 50kN
i) Forces appliquées sur un ressort
Rigidité de la première rangée de
ressortsk1
7.4558
kN
mm
2
3.728
kN
mm

k2 k1 Rigidité de la deuxième rangée de
ressorts
ns 16 Nombre total de ressorts dans le
dispositif
up 25.2mm Déflexion totale des deux rangées de
ressorts lorsque la précontrainte est
appliquée
Fp
k1 k2
k1 k2
up 46.972 kN Force de précontrainte dans le dispositif
d'impact
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Force initiale par ressort
Fi
Fp
8
5.871 kN
Force minimale par ressort
Fmin Fi
50kN
ns
 2.746 kN Car la force minimale est la force de
précontrainte appliquée moins le
déplacement lorsque le ressort se fait
étirerForce maximale par ressort
Fmax Fi
50kN
ns
 8.996 kN Force maximale appliquée avec le
prototype de dispositif d'impact
Force moyenne par ressort
Fm
Fmax Fmin
2
5.871 kN
Force alternée
Fa
Fmax Fmin
2
3.125 kN
ii). Facteur de cisaillement, contrainte de cisaillement initiale, moyenne et alternée
Les facteurs de formes et le facteur de correction pour les contraintes résiduelles sont les mêmes que celles calculées
auparavant. On peut donc calculer directement les contraintes de cisaillement initiale, moyenne et alternée.
Contrainte de cisaillement initiale (condition de chargement statique)
SAE Spring Design manual, p2.77 et
Machine design p816
τi
D Fi
K2 b t2
551.471 MPa
Contrainte de cisaillement moyenne
τm
D Fm
K2 b t2
551.471 MPa SAE Spring Design manual, p2.77 et
Machine design p816
Contrainte de cisaillement alternée
τa
Krw D Fa
K2 b t2
393.231 MPa Contrainte due à la variation de charge,
equation 14.11b Norton
À partir des contraintes de cisaillement calculées, un nouveau diagramme de Goodman est généré pour trouver le nombre de
cycles sur le diagramme S-N pour torsion-cisaillement.
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